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Předkládaná diplomová práce se zabývá rámem dvoubodového klikového lisu LKDS800, 
který byl navržen společností ŽĎAS a.s. Rám je svařovaná konstrukce tvořící základ lisu, 
který má při plném osazení hmotnost přibližně 90 tun. 
Cílem práce bylo určit deformačně-napěťové stavy v rámu. Na základě obdržených výsledků 
pak provést hmotnostní optimalizaci rámu vedoucí ke snížení nákladů na materiál 
i na opracování. Rám je při pracovním procesu zatěžován jmenovitými silami od střižného 
procesu, vlastní tíhou a setrvačnými silami způsobenými pohybujícími se komponentami. 
V důsledku dynamického namáhání ve svarových spojích nastává riziko vzniku únavového 
lomu. Výrobce lisu tedy ještě požaduje nalézt nejvíce namáhaný svarový spoj a ten posoudit 




This diploma thesis deals with frame of the two-point crank press LKDS800, which was 
designed by company ŽĎAS a.s. Frame is welded construction creating the base of the press 
which has mass approximately 90 tonnes. 
Aim of this study was to perform strain-stress analysis of the frame. From obtained results 
perform optimization of mass this frame leading to reduce material costs and machining. 
In the process is frame loaded by nominal forces from the shearing process, under its own 
weight and inertia forces caused by moving components. As a result of the dynamic loading 
in welded joints there are risks of fatigue fracture. The manufacturer of the press is required 
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Teorii a technickou praxi nelze chápat jako dvě oddělené skupiny, proto je snahou daná 
odvětví neustále propojovat. V rámci jejich propojení vznikají např. různé projekty, granty 
apod. Fakulta strojního inženýrství (FSI) spadající pod Vysoké učení technické v Brně (VUT) 
se taktéž podílí na spolupráci s průmyslem.  
 
Konkrétněji pak Ústav mechaniky těles, mechatroniky a biomechaniky (ÚMTMB) na VUT 
FSI se snaží zapojit své studenty do dané problematiky formou exkurzí ve vybraných firmách, 
pracovních stáží, odborných prezentací, bakalářských či diplomových projektů apod.  
ÚMTMB spolupracuje mimo jiné také s akciovou společností ŽĎAS sídlící ve Žďáru 
nad Sázavou. Ta se více než 60 let zabývá výrobou tvářecích strojů, kovacích lisů, zařízení 
na zpracování šrotu, válcovaných výrobků, odlitků apod. Uvedené stroje jsou vyráběny 
především pro automobilový průmysl. ŽĎAS a.s. ve svých počátcích nejprve vyráběl tvářecí 
stroje na základě dodané výkresové dokumentace, v průběhu jeho rozvoje pak přešel 
i k samotnému návrhu vlastních tvářecích strojů. V současné době se mimo jiné zabývá 
vývojem nového mechanického dvoubodového lisu LKDS800, který bude určen pro stříhací 
operace automobilových plechových součástí.  
 
V rámci spolupráce vysoké školy (ÚMTMB) a praxe (ŽĎAS a.s.) vznikl nový projekt. 
Ten se týkal nově navrženého lisu, konkrétněji se jednalo o posouzení vybraných mezních 
stavů svařeného rámu. Některé cíle projektu jsou předmětem řešení této diplomové práce, 
























2. Problémová situace 
Středem zájmu předkládané diplomové práce je rám dvoubodového klikového lisu LKDS800, 
který byl navržen firmou ŽĎAS a.s. Rám tvoří základ lisu svou svařovanou konstrukcí 
složenou z mnoha plechů různých tlouštěk, přičemž hmotnost lisu je při plném osazení 
přibližně 90 tun.  
Rám je v důsledku pohybujících se součástí cyklicky namáhán a ve svarových spojích 
pak nastává riziko vzniku únavového lomu.  
Výrobce lisu požaduje v prvé řadě provést u rámu hmotnostní optimalizaci. Druhým 
požadavkem je nalézt nejvíce namáhaný svarový spoj, který bude posouzen z hlediska 
únavové životnosti.   
3. Formulace problému 
Na základě výše popsané problémové situace byl formulován problém: Pevnostní analýza 
stojanu lisu LKDS800 na trvalou a časovanou dobu životnosti, zjištění kritických míst. 
Hmotnostní optimalizace stojanu lisu LKDS800.  
4. Formulace cílů a řešení 
Cíle byly stanoveny diskuzí s pracovníky firmy ŽĎAS a.s. a vedoucím diplomové práce, 
přičemž jsou uvedeny v následujících bodech: 
 rešeršní studie posuzování životnosti svařované konstrukce;  
 tvorba výpočtových modelů; 
 deformačně-napěťová analýza; 
 optimalizační úloha hmotnosti lisu; 
 posouzení životnosti u jednotlivých variant. 
5. Popis řešené soustavy  
Řešenou soustavou je rám lisu LKDS800 (viz obr. 1). Rám tvořící základ lisu je svařovaná 
konstrukce skládající se z plechů odlišných tlouštěk. V horní části jsou k rámu instalovány 
dva elektromotory, které skrze řemenové převody pohánějí planetové převodovky. 
Obě planetové převodovky jsou spojeny s klikovými hřídeli pomocí ozubených kol. 
Na klikových hřídelích jsou nasazena bronzová pouzdra, která jsou uložena v ložiskách. 
Ta jsou zalisována do ocelových pouzder, která jsou součástí výkovku plechů rámu. Tímto 
způsobem jsou klikové hřídele uloženy v rámu. V excentrických částech klikových hřídelí 
jsou nalisována další bronzová pouzdra, ve kterých jsou uloženy ojnice. Na opačných 
stranách jsou přes ojniční čepy připojeny dva písty, které jsou spojeny s beranem a střižným 
nástrojem. Střižník pak vytváří střižnou sílu, potřebnou k oddělení stříhaného plechu 
umístěného na pracovní desce stolu ve spodní části lisu. Na bocích rámu lisu je při pracovním 
procesu beran vyvažován pneumatickými válci, které slouží k váhové kompenzaci různých 
hmotností výměnných nástrojů lisu (vymezení vůlí). Nakonec je rám ve spodní části připojen 
tlumiči umístěnými do základu. 





Obr. 1: Popis hlavních částí lisu 
 
Základní parametry lisu jsou uvedeny v tab. 1. 
 
Tab. 1: Základní parametry lisu 
pohon lisu klikový 
výška rámu nad podlahou [m] 5,5 
šířka rámu [m] 4,1 
hloubka rámu [m] 1,4 
výkon hlavních motorů [kW] 110 
jmenovitá síla [kN] 8 000 
síla ve vyvažování v DMP [kN] 141 
síla ve vyvažování v HMP [kN] 39 
zdvih beranu [mm] 200 
počet zdvihů [min-1] 20 až 28 
hmotnost lisu [t] ≈ 92 
hmotnost rámu [t] ≈ 42 
hmotnost beranu se střižníkem [t] ≈15 
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5.1 Systém podstatných veličin 
Obecně při řešení problému musíme rozhodovat o tom, co s daným problémem souvisí a co je 
při řešení problému důležité nebo podstatné. Systémový přístup pro tento způsob řešení 
problému používá označení Vytváření systému podstatných veličin. Jinak řečeno, je to 
aplikace vztahů mezi subjektem S a objektem Ω, na kterém je definován systém ∑(Ω) [1]. 
 
Pro řešení problému formulovaného v zadání byl použit následující Systém podstatných 
veličin: 
 S0 – veličiny popisující okolí entity   
Okolí je obecně na takovém místě, kde bude lis plnit požadovanou funkci. 
 S1 – geometrie a topologie entity 
Rám lisu je trojrozměrný objekt, který se skládá z plechů různých tlouštěk. Plechy jsou 
vzájemně spojeny svarovými spoji (podle výkresu svařence).  
 S2 – vazby a interakce entity s okolím 
Rám je v určitých místech připojen tlumiči, které jsou umístěny v základu lisu. 
 S3 – aktivace entity s okolím 
Jelikož je lis určen pro stříhací operace plechových součástí, pak k dosažení těchto cílů je 
potřeba nástroj – střižník. Ten je umístěn na pohybujícím se beranu, který je planetovými 
převodovkami poháněn konstantní rychlostí dvěma elektromotory. Střižník pak vytváří 
střižnou sílu, která je potřebná k oddělení stříhaného plechu umístěného na pracovní desce 
stolu ve spodní části lisu. 
 S4 – ovlivňování entity s okolím 
Lis bude pracovat v prostředí, kde se bude pracovní teplota pohybovat v rozmezí od 5 °C 
do 50 °C. 
 S5 – oborové vlastnosti struktury entity 
Konstrukce rámu lisu je složena z plechů odlišných tlouštěk. Všechny plechy jsou vyrobeny 
z oceli S235JR. Pracovní deska stolu je vyrobena z materiálu S355J2. 
 S6 – veličiny popisující procesy a stavy 
Jmenovitá síla celkově zahrnuje vliv střižné síly a dynamického účinku od pohybujícího 
se beranu se střižníkem. Tato síla působí na desku stolu, která je ve spodní části připevněna 
k rámu lisu. Dále je při pracovním procesu beran vyvažován pneumatickými válci, aby došlo 
k vymezení vůlí.  Dochází tedy k dalšímu zatěžování rámu způsobené vyvažovacími válci, 
kde velikost těchto sil je podstatně menší než jmenovitá síla.  
 S7 – projevy 
Beran (a s ním i střižník) provede určitý počet zdvihů za minutu. Tento typ zatížení 
pak způsobí tzv. dynamické namáhání rámu.  
 S8 – důsledky projevů 
Ve svarových spojích pak s rostoucím počtem pracovních cyklů nastává riziko vzniku 
únavového lomu.   




6. Výběr metody řešení, volba softwaru a hardwaru 
Diplomová práce se zabývá řešením tzv. přímého problému. To znamená, že předem známe 
geometrii objektu, jeho zatížení, vazby s okolím a vlastnosti prvků struktury. Výstupem 
řešeného problému jsou důsledky zatížení na objektu a jejich následky [1]. 
Pro řešení problému, který byl formulován v kapitole 3, byl zvolen tzv. nepřímý přístup. 
Přístup bývá také označován jako „modelování“ a je pro něj specifické, že k řešení problému 
používá tzv. modelový objekt. Dle literatury [1] existuje mnoho typů modelování, v mém 
případě se však jevilo jako nejvhodnější použít výpočtové modelování. Vzhledem ke složitosti 
úlohy byl vybrán numerický způsob řešení. 
Prvním použitým programem (softwarem) byl CAD program INVENTOR Professional 2011 
(dále jen INVENTOR). Ten posloužil k počátečním úpravám modelů geometrie 
(více v kapitole 9.2). Výstupem z programu byl předběžný model geometrie, jež byl uložen 
ve formátu *.STP. S tímto souborem se pak pracovalo v následujícím výpočetním programu. 
Ze široké nabídky výpočetních programů bylo použito výpočtové modelování pomocí metody 
konečných prvků realizované programovým systémem ANSYS Workbench (verze 12.1, 
13, 14). Protože se jednalo o složitou prostorovou úlohu a očekával jsem velký počet prvků, 
bylo třeba mít výkonný počítač. Jelikož tak výkonný počítač nevlastním, bylo proto použito 
serveru, který vlastní ÚMTMB, ke kterému jsem byl připojen pomocí vzdálené plochy. Dále 
mi byl umožněn přístup k výkonnému počítači v kanceláři na ÚMTMB, na kterém byly 
rovněž realizovány výpočty. Dalšími používanými programy byly AUTOCAD a Microsoft 
Office 2010 (Word, Excel). Souhrnný přehled použitého softwaru a hardwaru je 
uveden v  tab. 2. 
 
Tab. 2: Přehled použitého softwaru a hardwaru 
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7. Rešeršní studie  
Cílem rešeršní studie je získání přehledu o dané problematice z dostupných zdrojů, 
tj. internet, knihy, vědecké články apod. V mém případě se jednalo o nastudování 
problematiky týkající se mechanického únavového poškozování se zaměřením na životnost 
svarových spojů.  
První část rešerše obsahuje shrnutí základních poznatků o únavě při mechanickém namáhání. 
V další části jsou pak popsány používané křivky životnosti a nakonec jsou uvedeny některé 
koncepce zabývající se výpočtovým posouzením únavové životnosti svarových spojů. 
7.1 Únava při mechanickém namáhání 
Již v počátečním návrhu budoucí konstrukce bychom měli uvažovat možnost vzniku 
některých mezních stavů porušení, které by teoreticky mohly nastat během provozu. Jedním 
z nich by mohl být mezní stav únavového porušení. Ten často vzniká u takových zařízení, 
která jsou vystavena opakovanému (cyklickému) mechanickému zatěžování, kde uvnitř 
materiálu dochází k mikroskopickému poškozování. Postupné porušování materiálu 
při cyklickém zatěžování má nevratný, kumulativní charakter, který se projeví vznikem 
makroskopické únavové trhliny. Ta se s přibývajícím počtem cyklů dále vyvíjí a nakonec 
může dojít k porušení soudržnosti tělesa. Proces postupného porušování materiálu, který vede 
k lomu vlivem cyklického zatěžování, se nazývá únava [2]. 
Je velice důležité mít na mysli tento mezní stav, protože únava v praxi způsobuje až 90 % 
všech provozních lomů [3] a následky takovýchto lomů mohou být až tragické. Udává se [3], 
že z 90 % únavových lomů je 90 % případů, které tvoří poruchy zapříčiněné nedostatečným 
provedením konstrukčního návrhu nebo podceněním technologie výroby. To platí zejména 
u svařovaných konstrukcí, kde výpočtové zohlednění svarových spojů je v numerických 
metodách obtížné.  
7.1.1 Parametry popisující zátěžný cyklus 
V praxi se nejčastěji vyskytuje zcela náhodný charakter průběhu působícího napětí (obr. 2a). 
Takový průběh je v laboratorních podmínkách obtížné modelovat, a proto je snahou docílit 
jistého zjednodušení. To spočívá v tom, že zátěžný cyklus nahradíme sinusovým průběhem 
zatížení (obr. 2b), popř. souborem několika zátěžných bloků sinusových zatížení s různými 
hodnotami amplitud napětí [4]. Při použití tohoto zjednodušení se zátěžný cyklus snadněji 
matematicky popisuje a díky tomu je možné definovat charakteristické veličiny popisující 
zátěžný cyklus. 
a)  b)  
Obr. 2: Náhodný charakter průběhu napětí (a) a jeho náhrada (b), převzato z [5] 




Mezi charakteristické veličiny popisující zátěžný cyklus dle [4] a [6] patří: 
 rozkmit napětí, který je dán rozdílem horního a dolního napětí: 
         (7.1)  
 střední napětí, je dáno střední hodnotou horního a dolního napětí: 
   
     
 
 (7.2)  
 amplituda napětí, charakterizována poloviční hodnotou rozkmitu napětí: 




     
 
 (7.3)  
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 (7.5)  
Pozn.: Stejné vztahy platí pro zátěžný cyklus popsaný smykovým napětím  . 
7.1.2 Stadia únavového procesu 
Pokud je hodnota působícího napětí menší, než mez pevnosti materiálu a působící napětí 
se střídavě mění od minimální po maximální hodnotu, pak se nejenom mění velikost pružné 
deformace, ale též v materiálu vznikají cyklické plastické deformace [2]. Ty pak výrazně 
ovlivňují celý únavový proces, tj. doba od prvního zátěžného cyklu až po závěrečný lom. 
Je to z toho důvodu, že i velmi malá cyklická plastická deformace vede ke kumulativnímu 
poškozování, které může způsobit únavový lom. Toto tvrzení tedy platí v oblasti 
nízkocyklové (s vysokými amplitudami plastické deformace) i vysokocyklové únavy 
(s nízkými amplitudami plastické deformace) [5]. 
Výše zmíněné pojmy „nízkocyklová“ a „vysokocyklová“ únava se používají k rozdělení počtů 
cyklů do lomu, jejíž vysvětlení je následující: 
 nízkocyklová únava:      
      cyklů 
 vysokocyklová únava:      
  cyklů 
o omezená životnost (časovaná pevnost):      
      cyklů 
o neomezená životnost (trvalá pevnost):      
      cyklů 
 gigacyklová únava:      
  cyklů 
Celý únavový proces můžeme rozdělit na tři stádia (obr. 3), která na sebe navazují a do jisté 
míry se vzájemně překrývají [5]. 
a) stádium změn mechanických vlastností  
b) stádium iniciace únavových trhlin 
c) stádium šíření únavových trhlin 





Obr. 3: Schematické rozdělení únavového procesu, převzato z [2] 
 
ad a) Kumulací cyklické plastické deformace dochází v materiálu ke změnám 
mechanických vlastností zapříčiněné změnou hustoty a rozložení mřížkových poruch 
typu dislokace  [5]. Změny mechanických vlastností jsou nejvíce patrné v prvních 
cyklech zatěžování. S rostoucím počtem cyklů se rychlost změn zmenšuje až do té 
doby, kdy se mechanické vlastnosti víceméně nemění (kromě cyklického creepu). 
Nejvíce informací o změnách mechanických vlastností získáme rozborem 
tzv. hysterezních smyček (obr. 4), které u jednoosého namáhání vyjadřují závislost 
amplitudy napětí na amplitudě plastické deformace, popř. celkové deformace [7]. 
 
Obr. 4: Hysterezní smyčka, převzato z [8] 
 
ad b) Z experimentů se zjistilo, že u homogenních materiálů dochází k nukleaci trhlin 
na povrchu těles, protože jsou zde lepší podmínky pro rozvoj cyklické plastické 
deformace. V těchto místech pak vznikají koncentrace plastické deformace, které mají 
za následek vznik koncentrátorů napětí a deformací. Důsledkem toho pak v těchto 
oblastech pomalu vznikají první mikrotrhliny [4], [5]. 
 ad c) Šíření únavových trhlin je opět podmíněno koncentrací plastické deformace, která 
se vyskytuje na čele trhliny [2]. 




Stádium šíření by se dalo rozdělit na dvě etapy (obr. 5). V první etapě dochází ke stabilnímu 
šíření trhliny, kde vzniklé mikrotrhliny leží podél skluzových rovin s největším smykovým 
napětím a s vektorem vnějšího zatížení svírá přibližně úhel 45° (u jednoosého namáhání). 
V průběhu dalšího cyklického zatěžování se mikrotrhliny propojují a rostou do hloubky podél 
aktivních skluzových rovin. S rostoucí délkou se trhliny odklánějí do směru kolmého 
k největšímu hlavnímu napětí.  Z některé trhliny vznikne jedna řídící (magistrální) trhlina, 
ta proroste značnou částí součásti a po překročení kritického napětí ve zbylé části součásti 
dojde k závěrečnému (velmi rychlému) dolomení. Tato fáze se nazývá nestabilní šíření trhliny 
[5], [9]. 
 
Obr. 5: Etapy šíření trhlin, převzato z [2] 
7.2 Křivky životnosti 
Základní únavové vlastnosti zkoumané součásti se obdrží na základě únavové zkoušky. 
Po statistickém vyhodnocení získaných experimentálních dat dostaneme základní únavové 
křivky, čili křivky životnosti [10]. Ty podle způsobu zatěžování vyjadřují závislost amplitudy 
napětí (popř. deformace) na počtu cyklů do lomu. Mezi nejčastěji používané křivky životnosti 
patří: 
 Wöhlerova křivka 
 Manson-Coffinova křivka 
7.2.1 Wöhlerova křivka 
Wöhlerova křivka materiálu je dle [1] definována jako: Závislost mezní amplitudy napětí 
při ustáleném harmonickém zatěžování hladkého, dokonale opracovaného zkušebního vzorku 
normalizovaných rozměrů na počtu cyklů do lomu. Literatura [1] dále udává, že experimenty 
potvrdily vhodnost použití Wöhlerovy křivky jako materiálové charakteristiky v oblasti 
vysokocyklové únavy. V této oblasti platí, že se amplituda napětí pohybuje pod mezí kluzu, 
což má za následek vznik velmi malých (řádově      a méně) plastických deformací [7]. 
Z uvedeného důvodu se neuvažuje jejich vliv.  
Wöhlerova křivka se může stanovit experimentem, při kterém dochází k silovému zatěžování 
(tzv. měkkému zatěžování) několika vzorků až do jejich lomu. Každý bod na Wöhlerově 
křivce odpovídá jednomu vzorku, což přináší jisté nevýhody. Mohli bychom sem zařadit 




např. náročnost jak z hlediska časového, tak i z hlediska finančního, neboť k určení křivky 
je potřeba minimálně 20 vzorků.  
Z Wöhlerovy křivky (obr. 6) vyplývají dle [2] následující zákonitosti únavového procesu: 
 s klesající amplitudou napětí roste počet cyklů do lomu; 
 existuje mezní amplituda napětí, pod kterou nedochází k lomu ani při téměř 
neomezeném počtu cyklů (označuje se jako mez únavy); 
 počet cyklů do lomu nezávisí jen na absolutní velikosti horního napětí, 
ale i na velikosti amplitudy napětí (čím větší je amplituda napětí při daném horním 
napětí, tím méně materiál vydrží do porušení). 
 
Obr. 6: Wőhlerova křivka oceli, převzato z [10] 
 
Wöhlerovu křivku můžeme popsat mocninnou závislostí pomocí Basquinova vztahu [2]: 
       (    )
 
 (7.6)  
Použité veličiny představují: 
    – součinitel únavové pevnosti [MPa] 
  – exponent únavové pevnosti [-] 
   – počet cyklů do lomu [-] 
7.2.2 Manson-Coffinova křivka a cyklická deformační křivka 
Mezi základní materiálové charakteristiky používané v oblasti nízkocyklové únavy patří 
Manson-Coffinova křivka a cyklická deformační křivka [1]. 
Manson-Coffinova křivka zobrazená na obr. 7 vyjadřuje závislost amplitudy celkového 
přetvoření na počtu cyklů do lomu [1]. Únavový proces můžeme tedy popsat kromě 
napěťového přístupu (pomocí Wöhlerovy křivky) také podle přístupu deformačního, 
kde řídící veličinou je amplituda plastické deformace. Zde už oproti předchozímu dochází 
k výrazným plastickým deformacím, které způsobují výraznější změnu rozměrů, přičemž 
velikost změn se pohybuje na úrovni běžně měřitelnými prostředky [7] a jejich vliv už nelze 
zanedbat. Výrazné plastické deformace vznikly v důsledku amplitudy napětí překračující 
hodnotu meze kluzu. 




Manson-Coffinovu křivku můžeme dle [1], [5] popsat mocninnými závislostmi vyjádřené 
pomocí: 
 Basquinova vztahu, vyjadřujícího amplitudu elastické složky deformace vycházející 
z Hookova zákona 
      (7.7)  




   
 
 (    )
 
 (7.8)  
 Manson-Coffinova vztahu, vyjadřujícího amplitudu plastické složky deformace 
        (    )
 
 (7.9)  
Při únavovém zatěžování je z experimentálních důvodů výhodnější používat amplitudu 
celkové deformace, která je dána součtem elastické a plastické složky deformace [2]. 
            
   
 
 (    )
 
     (    )
 
 (7.10)  
Kde: 




  – exponent únavové tažnosti [-] 
 
Obr. 7: Manson-Coffinova křivka životnosti, převzato z [11] 
 
Z obr. 7 je patrné, že při malých počtech cyklů do lomu převládá plastická složka deformace. 
Naopak při vysokých počtech cyklů je výraznější elastická složka deformace.  
Data pro konstrukci Manson-Coffinovy křivky získáme opět z experimentu, u kterého 
je řízena amplituda napětí, popř. deformace. Po změření hysterezních smyček získáme 
žádanou hodnotu amplitudy plastické deformace pro naměřený počet cyklů do lomu [2]. 
V kapitole 7.1.2 byly zmíněny hysterezní smyčky vyjadřující změnu mechanických vlastností. 
Dále bylo uvedeno, že mohou nastat dva případy změn hysterezních smyček – cyklické 
zpevnění a změkčení. Po skončení cyklického zpevnění (resp. změkčení) se zpravidla 
mechanické vlastnosti v průběhu dalšího zatěžování nemění. Amplituda napětí a deformace 




dosáhne svých saturovaných hodnot, čímž se vytvoří saturovaná hysterezní smyčka [11]. 
Ta je pro každou amplitudu napětí různá. Spojením bodů obratu stabilních hysterezních 
smyček dostaneme cyklickou deformační křivku (obr. 8), která je v oblasti cyklického 
zatěžování považována za velmi důležitou materiálovou charakteristiku [7]. 
 
Obr. 8: Cyklická deformační křivka, převzato z [5] 
 
Cyklickou deformační křivku můžeme vyjádřit mocninným vztahem: 
         
   (7.11)  
Kde: 
   – součinitel cyklického zpevnění [MPa] 
   – exponent cyklického zpevnění [-] 
Součinitel cyklického zpevnění je dán vztahem: 
   
   
(   )
  
 (7.12)  
7.3 Metodiky posuzování únavové životnosti  
Při posuzování únavové životnosti se můžeme setkat s mnoha metodikami. Dle literatury [7] 
a [12] bychom mohli použít např. toto rozdělení: 
 globální koncepce  
o koncepce dovolených napětí 
o koncepce nominálních napětí 
 lokální koncepce 
o koncepce tvarových napětí nebo deformací  
o koncepce vrubových napětí nebo deformací 
 elastické vrubové napětí nebo deformace 
 elastoplastické vrubové napětí nebo deformace 
o koncepce lomové mechaniky 
7.3.1 Koncepce dovolených napětí 
Koncepce dovolených napětí slouží spíše k získání jakési hrubé představy o tom, 
zda posuzovaná součást „vydrží“ z hlediska trvalé pevnosti. Principem metody je porovnání 




redukovaného napětí obdrženého ze základních vzorců nauky pružnosti a pevnosti s hodnotou 
dovoleného napětí tak, aby platil vztah: 
        (7.13)  
Dovolené napětí je možné dohledat ve strojnických tabulkách, v nichž jsou udávány dovolené 
hodnoty pro základní druhy namáhání (tj. tah, tlak, ohyb a krut) v závislosti na střídavém, 
míjivém nebo pulzujícím zatěžování.  
7.3.2 Koncepce nominálních napětí  
Koncepce nominálních napětí (v anglické literatuře označovaná jako nominal stress method) 
je historicky nejstarší metoda [13], která se spíše využívá k hodnocení únavové životnosti 
prutových těles v oblasti vysokocyklové únavy. 
Princip metody spočívá v určení nominálních napětí v nebezpečných bodech kritických 
průřezů získaných ze základních vzorců nauky pružnosti a pevnosti. Dále je nutné stanovit 
Wöhlerovu křivku, kterou pro posuzovanou součást můžeme získat experimentálně, nebo ji 
získáme z tzv. odvozené Wöhlerovy křivky [13]. Ta vychází z Wöhlerovy křivky, která byla 
obdržena na laboratorním vzorku a přidáním tzv. korekčních součinitelů, které mají za úkol 
nejvíce se přiblížit reálné součásti [1]. Výsledný empirický vztah odvozené meze únavy 
Wöhlerovy křivky je pak dle [7]: 
  
  
     
  
    (7.14)  
Použité veličiny představují: 
   – součinitel velikosti [-] (vzorce a křivky např. v [1], [7]) 
   – součinitel povrchu [-] (vzorce a křivky např. v [1], [7]) 
   – mez únavy laboratorního vzorku (hladká, vybroušená a leštěná tyč s homogenními 
mechanickými vlastnostmi, normalizovaných rozměrů [7]) [MPa] 
  – součinitel vrubu (únavový součinitel koncentrace napětí) [-] 
 
Zvýšené lokální napětí, popř. deformace v elastické oblasti se běžně vyjadřuje pomocí 
součinitele tvaru α. Pro posouzení únavové životnosti však tento součinitel nemůže být použit, 
protože nukleace trhliny probíhá v plastické oblasti vrubu [12]. Z tohoto důvodu byl zaveden 
součinitel vrubu  , který může být určen celou řadou způsobů např. dle Thuma, Petersona, 
Neubera, Heywooda. Jednotlivé vztahy zde však nebudou uvedeny, jsou dostupné 
např. ve zdroji [14]. 
 
V případě, kdy je v průřezu charakteristickým napětím smykové napětí, pak pro výpočet meze 
únavy posuzované součásti platí obdobný vztah: 
  
  
     
  
    (7.15)  
Pokud není střední napětí nulové, pak se obvykle používá Haighův nebo Smithův diagram, 
který zahrne vliv asymetrie cyklu [13]. 
 
Z předchozího textu vyplývá, že koncepce je spíše vhodná pro analytický způsob hodnocení 
součásti, čímž se značně omezí rozsah jejího použití. Je tedy vhodná pouze pro prutová tělesa, 
která jsou namáhána prostým zatěžováním, popř. jejich základními kombinacemi.   




V současné době se však k určení průběhů napětí v požadovaných místech často používá 
MKP, která také určí jejich špičkové hodnoty, tedy lokální hodnoty napětí (nikoliv nominální 
[13]). Proto byly vymyšleny různé varianty lokálních přístupů, které využívají výsledků 
obdržených z MKP. Lokální přístupy budou proto předmětem následujících kapitol. 
7.3.3 Koncepce tvarových napětí nebo deformací  
Jednou z mnoha používaných metod využívající lokální hodnoty napětí (popř. deformací) 
je koncepce tvarových napětí nebo deformací.  
Tvarové napětí (v anglické literatuře označované jako structural hot spot stress) je definováno 
např. v  [15] takto: Tvarové napětí je maximální hlavní napětí v základním materiálu 
v blízkosti přechodu svaru do základního materiálu, které zohledňuje koncentraci napětí 
od geometrie svaru a vad ve svaru v základním materiálu.  
Dle [16] může být tvarové napětí určeno dvěma způsoby: 
 pomocí MKP 
 experimentálně (např. pomocí tenzometrů) 
V následujícím textu bude rozebrán pouze případ určení tvarového napětí pomocí MKP. 
Postup při vytváření výpočtového modelu je stejný jako u deformačně-napěťové analýzy. 
Při generování sítě konečných prvků můžeme použít buď skořepinové nebo objemové prvky 
[16].  
 skořepinové prvky (viz obr. 9a) 
o nejčastěji se používají ve zjednodušených modelech, kde model geometrie 
svaru není modelován; 
o v případě svařence složeného z několika těles, která jsou příliš blízko sebe 
a jejich svary se vzájemně ovlivňují, pak musí být model geometrie svaru 
modelován; 
o doporučuje se použít osmiuzlový prvek, který dobře vystihne oblast gradientu 
napětí; 
 objemové prvky (viz obr. 9b) 
o používají se u tvarově složitých těles, kde lze mnohem lépe modelovat 
konkrétní tvar svaru; 
o pokud je splněna podmínka, při které je požadováno, aby tloušťka prvku 
nepřesáhla „přídavnou“ tloušťku (na obr. 9b zakótovanou jako „w“), 
pak při diskretizaci stačí pouze jeden prvek po tloušťce; 
o doporučuje se použít dvacetiuzlový kvadratický prvek, který dobře vystihne 
oblast gradientu napětí. 




a) b)  
Obr. 9: Diskretizace skořepinovými (a) a objemovými prvky (b), převzato z [16] 
 
Na obr. 9 jsou šipkami znázorněny směry cest, kterými jsou extrapolací určeny složky 
tvarového napětí. Ta se odečtou v určitých vzdálenostech od paty svaru, jež jsou dány 
tzv. referenčními body (obr. 10). Tímto způsobem se vyhneme singularitě napětí.  
 
Obr. 10: Metoda extrapolace, převzato z [16] 
 
Příslušná vzdálenost referenčních bodů se odvíjí od typu iniciace únavové trhliny v patě 
svaru. Dále je závislá na použitém prvku konečnoprvkové sítě. Pro ilustraci zde uvedu 
příklad, který vychází z literatury [16]. V případě, že se únavová trhlina iniciuje v patě svaru 
a síť je složena z objemových prvků, pak se tvarové napětí     určí:  
 referenční body jsou od paty svaru ve vzdálenosti 4 mm, 8 mm, 12 mm; 
 délka prvku je max. 4 mm; 
 kvadratická extrapolace má pak tvar:  
                          (7.16)  
 
Obr. 11: Příklad určení tvarového napětí, převzato z [16] 
 
Další potřebnou veličinou k vyhodnocení únavové životnosti pomocí tvarových napětí je 
tzv. kategorie detailu (v anglické literatuře označována jako FAT). Příslušné číslo kategorie 




detailu označuje referenční mez únavy vyjádřenou rozkmitem napětí o konstantní amplitudě 
pro      
  cyklů [1], [16]. Pokud si ji nemůžeme sami experimentálně stanovit, 
pak ji můžeme převzít z dostupných zdrojů (např. z IIW [16]). Musíme přitom dbát na to, 
aby námi převzatá       , se nejvíce blížila našemu vzorku s ohledem na zatěžování 
a geometrii. Dále z převzatého výpočtového modelu detailu určíme tvarové napětí 
referenčního detailu        .  
Nyní již máme vše potřebné k určení       posuzovaného detailu, který se dle [16] vypočte 
s využitím výše definovaných parametrů: 
      
       
   
         (7.17)  
Vypočtené       se přiřadí příslušné Wöhlerově křivce. Z MKP pak zjistíme velikost 
dolního a horního napětí, ze kterého dopočítáme rozkmit napětí.  Ten dosadíme do Wöhlerovy 
křivky a odečteme odpovídající počet cyklů do lomu. Na obr. 12 je uveden praktický příklad 
Wöhlerových křivek pro dané kategorie detailu       . 
 
Obr. 12: Křivky životnosti dle kategorie detailu, převzato z [16] 
7.3.4 Koncepce vrubových napětí nebo deformací 
Další často využívanou metodou, která spadá do lokálních přístupů hodnocení životnosti 
svarových spojů, je koncepce vrubových napětí nebo deformací. Již zmíněnou koncepci 
by bylo možné dle [12] ještě rozdělit do následujících podskupin: 
 lokální elastické vrubové napětí nebo deformace (v anglické literatuře označované 
jako local stress, effective notch stress, elastic notch stress); 
 lokální elastoplastické vrubové napětí nebo deformace (local strain, elastic-plastic 
notch strain). 
 
Nejprve je nutné podotknout, že obě koncepce jsou použitelné pro součásti mající tloušťku 
minimálně 5 mm [16]. Metoda využívá tzv. fiktivního vrubu, který nahrazuje vrubové účinky 
svarového spoje. Velikost fiktivního vrubu je pro ocel dána poloměrem o velikosti 1 mm a je 




umístěn do místa, kde předpokládáme vznik únavové trhliny. Použití metody je omezeno 
vytvoření fiktivních vrubů pouze v oblastech přechodu povrchu svarové housenky 
do základního materiálu [12], jak je patrné z obr. 13. Ve výpočtovém modelu u svarového 
spoje by vytvořené zaoblení fiktivního vrubu mělo mít při diskretizaci sítě konečných prvků 
následující velikosti prvků [16]: 
 v případě lineárních prvků minimálně 1/6 poloměru 1 mm, tj. min. 0,17 mm; 
 v případě kvadratických prvků minimálně 1/4 poloměru 1 mm, tj. min. 0,25 mm. 
 
Obr. 13: Vyznačení oblastí fiktivního poloměru, převzato z [16] 
7.3.4.1 Koncepce elastických vrubových napětí a deformací 
Pro výpočet únavových poškození využívá koncepce lokální elastická vrubová napětí získaná 
z MKP. A to vyjádřená buď ve formě hlavních napětí, anebo pomocí redukovaného napětí 
dle podmínky HMH [16] zahrnující vliv víceosé napjatosti. K únavovému posouzení můžeme 
dle [12], [13] použít metodiky: 
a) využívající fiktivní únavové křivky (v tomto případě se nepoužije fiktivní vrub R1); 
b) využívající postupu dle IIW a Pedersena [17] (použije se fiktivní vrub R1). 
ad a) Pro každé kontrolované místo musí být přiřazena odpovídající fiktivní únavová křivka, 
která je odvozena z referenční Wöhlerovy křivky [18]. Dle literatury [18] můžeme výše 
uvedenou situaci zjednodušit tak, že využijeme pouze referenční Wöhlerovu křivku 
(pro hladký, nevrubovaný vzorek) a fiktivně ji posuneme. To je provedeno korekcí 
elastických napětí obdržených z MKP (    ) na hodnotu korigovaného napětí (    ) pomocí 
vztahu [18]: 
          
 
 
 (7.18)  
K výpočtu únavového poškození jsou tedy využity výsledky z MKP, jejichž amplitudy napětí 
jsou korigovány vzhledem k referenční Wöhlerově křivce. Dále z MKP zjistíme velikost 
dolního a horního napětí, ze kterého pak dopočítáme rozkmit napětí.  Ten pak dosadíme 
do upravené Wöhlerovy křivky a zjistíme odpovídající počet cyklů do lomu.  
 
ad b) Pro aplikování postupu dle IIW a Pedersena musíme ve výpočtovém modelu vytvořit 
fiktivní vrub a síť konečných prvků tak, jak bylo popsáno na začátku kapitoly. Vypočtené 
lokální napětí vyjádříme ve tvaru hlavních napětí, ze kterých určíme velikost dolního 
a horního napětí, čímž dostaneme rozkmit napětí. Dle IIW a Pedersena přiřadíme kategorii 
detailu FAT 225, čemuž odpovídá Wöhlerova křivka zobrazena na obr. 14. 





Z obr. 14 je patrné, že křivka životnosti pro jednostupňové zatěžování je složena ze tří úseků 
v závislosti na velikosti rozkmitu napětí. V jednotlivých úsecích se pak počet cyklů do lomu 
dle [16] vypočítá podle vztahů:  
             
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 (7.19)  
                      
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 (7.20)  
             
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 (7.21)  
 
V praxi však neexistuje mnoho případů, u kterých je součást namáhána jednoosým 
namáháním. V naprosté většině se jedná o víceosé neboli multiaxiální namáhání, které 
vznikne kombinacemi základních namáhání (tj. tah+ohyb, ohyb+krut, apod.) [10], [19]. 
U víceosého namáhání může být únavový cyklus popsán pomocí tzv. zatěžovací cesty, 
přičemž existují dva druhy zatěžovacích cest, a to proporcionální nebo neproporcionální [9], 
[19]. Proporcionální zatěžování nastává tehdy, je-li poměr mezi normálovým a smykovým 
napětím konstantní v průběhu celého zátěžného cyklu (obr. 15a). Důsledkem pak je, že směry 
hlavních napětí se v čase nemění, mění se pouze jejich velikost. Naopak u neproporcionálního 
zatěžování je poměr normálového ku smykovému napětí v zátěžném cyklu proměnný [20]. 
Jinými slovy to znamená, že při zatěžování se směry normálových napětí v čase nemění, mění 
se pouze směry smykových napětí. To pak má za následek rotaci hlavních napětí [19] (obr. 
15b). Dle typu zatěžování se pak odvíjí metodiky posouzení únavové životnosti, 
 
Obr. 14: Křivky životnosti dle kategorie detailu, převzato z [17] 




přičemž se používají různá kritéria, která jsou v oblasti elastických vrubových napětí založena 
právě na napětích a jsou tedy vhodná k posouzení v oblasti vysokocyklové únavy. 
a) b)  
Obr. 15: Proporcionální (a) a neproporcionální zatěžování (b), převzato z [9] 
 
Z dostupných zdrojů [1], [9], [19], [21], [22] jsem nenašel jednotné členění následujících 
koncepcí, proto budou uvedeny pouze jmenovitě dle autora: 
 hypotéza Trescova (maximálních smykových napětí) 
 hypotéza von Misesova (HMH) 
 hypotéza dle Sinese 
 koncepce dle Findleyho 
 koncepce dle McDiarmida 
 koncepce dle Dang Vana 
 koncepce dle Papadopoulose 
7.3.4.2 Koncepce elastoplastických vrubových napětí a deformací 
Koncepce vychází z myšlenky (viz obr. 16), že u cyklicky namáhaných součástí s danou 
amplitudou napětí a délkové deformace v nominálním místě (       ), dojde k únavovému 
porušení ve vrubu, kde jsou lokální amplitudy napětí a délkové deformace (       ) [18]. 
V našem případě vrub představuje místo přechodu svarové housenky do základního materiálu. 
 
Obr. 16: Princip koncepce elastoplastických vrubových napětí a deformací, převzato z [18] 
 
Jelikož základ koncepce tvoří deformační chování lokální oblasti materiálu, používá se proto 
Manson-Coffinova křivka. K únavovému porušení dojde po takovém počtu půlcyklů 2Nf, 
odpovídající bodu právě na Manson-Coffinově křivce použitého materiálu při namáhání 
spočtených elastoplastických napětí a deformací ve vrubu (       ) [18].  




K určení elastoplastických napětí a deformací se používají přibližné inženýrské metody, které 
dle [13], [23] můžeme rozdělit: 
 jednoosá napjatost 
o původní Neuberova koncepce (a z ní bylo vytvořeno několik modifikací) 
 dle Toppera 
 dle Pospíšila 
 dle Wu 
 dle Manson – Halforda 
 dle Glinky 
o koncepce ekvivalentní energie dle Molski – Glinky 
 víceosá napjatost 
 proporcionální zatěžování 
 Hoffman – Seeger 
 Klann – Tipton – Cordes 
 Moftakhar 
 neproporcionální zatěžování 
 Hoffmann – Amstutz 
 Lee 
 Barkey 
Z uvedeného rozdělení bude rozebrána v oblasti jednoosé napjatosti původní Neuberova 
koncepce a v oblasti víceosé napjatosti Hoffman – Seegerova koncepce. 
 
Původní Neuberova koncepce 
Podrobný popis koncepce je uveden např. v  [5]. Zde uvedu pouze základní myšlenku, která 
vychází z určení skutečného horního napětí     vypočteného pomocí MKP. Přitom 
se uvažuje, že určené napětí platí v celém rozsahu Hookova zákona. Neuber pak s využitím 
cyklické deformační křivky a     určil skutečné horní napětí    a deformaci     v kořeni 
vrubu, což jsou hledané charakteristiky obdržené v pružně plastickém stavu. Výsledný vztah 
nultého půlcyklu může být numericky vyjádřen takto [5]. 










   
 
 
 (7.22)  
Ze vztahu (7.22) se iterací (např. Newton-Raphsonovou metodou) vyjádří     které se 
pak dosadí do vztahu cyklické deformační křivky pro výpočet   : 









 (7.23)  
Pro následný půlcyklus se použije vztah [5]: 
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 (7.24)  
 




Ze vztahu (7.24) se iterací vyjádří     které se pak dosadí do vztahu pro výpočet     [5]: 
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 (7.25)  
Amplituda napětí se pak vypočítá dle vztahu: 
   
  
 
 (7.26)  
Celková amplituda deformace se dopočítá dle vztahu: 
    
   
 
 (7.27)  
Pokud bude uvažováno střední napětí, pak se určí dle vztahu: 
         (7.28)  
 
Koncepce dle Hoffman-Seegera: 
Ta vychází z určení ekvivalentního napětí a ekvivalentní deformace v pružně plastickém 
stavu. Hoffman a Seeger tímto způsobem rozšířili Neuberovu koncepci do oblasti víceosé 
napjatosti, proto vztahy budou obdobné jako u Neuberovy koncepce. 
 
Určení ekvivalentního napětí ze zadaných Hookovských napětí (z MKP) [23]: 
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 √  
          
  (7.29)  
Určení ekvivalentní deformace [23]: 
     
    
 
 (7.30)  
Obdobně výsledný vztah nultého půlcyklu může být numericky vyjádřen [23]: 
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 (7.31)  
Ze vztahu (7.31) se iterací vyjádří      které se pak dosadí do vztahu cyklické deformační křivky 
pro výpočet      [23]: 
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 (7.32)  
Pro následný půlcyklus se použije vztah [23]: 
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 (7.33)  
Ze vztahu (7.33) se iterací vyjádří       které se pak dosadí do vztahu pro výpočet      [23]: 
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 (7.34)  
 




Ekvivalentní amplituda napětí se pak vypočítá dle vztahu: 
      
    
 
 (7.35)  
Ekvivalentní amplituda deformace se dopočítá dle vztahu: 
       
    
 
 (7.36)  
A nakonec střední ekvivalentní napětí dle vztahu: 
                (7.37)  
 
Pro stanovení počtu cyklů do lomu můžeme použít různé inženýrské metodiky. Před jejich 
uvedením bude ještě pro přehlednost uvedeno, odkud se vezmou jednotlivé parametry 
vyskytující se v rovnicích: 
 vstupy do rovnic: 
o            určené z Neuberovy koncepce 
o                   určené z Hoffmann-Seegerovy koncepce 
o             určené z Manson-Coffinovy křivky 
o   plynoucí ze zadání zvoleného materiálu 
o   zvolíme v daném intervalu hodnot 
 výstup z rovnic: 
o    představující počet cyklů do lomu určené s využitím některé iterační 
metody 
Pro jednoosou napjatost můžeme využít následující metodiky vyhodnocení:  
 dle Morrowa bez uvážení vlivu středního napětí [12]: 
o  vstupy:                   
        (    )
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 (7.38)  
 dle Morrowa s uvážením vlivu středního napětí [12]: 
o vstupy:                      
        (    )
 
 
      
 
 (    )
 
 (7.39)  
U členu vyjadřující amplitudu elastické složky deformace     přibyl člen zahrnující vliv 
středního napětí   , který má významný vliv u nízkých hodnot plastické deformace. Naopak 
u vyšších hodnot vliv středního napětí na životnost není dle [24] tak výrazný.  
 dle Smithe-Watsona-Toppera (dále označována jako SWT) [12]: 
    
(   )
 
  (    )
   
         (    )




Koncepce využívá ekvivalenci kombinace amplitudy napětí a délkového přetvoření [12], dále 
zahrnuje vliv středního napětí, které je nepřímo vyjádřené v   .  




 dle Bergmana [13]: 
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(7.41)  
Koncepce vznikla modifikací předchozí koncepce, která je doplněna o konstantu k. 
Ta umožňuje zlepšení korelace s experimentálními výsledky zahrnutím různých citlivostí 
materiálu k střednímu napětí [13]. Konstanta se dle [13] doporučuje volit v intervalu 
k = 0,4 ÷ 0,7. 
Pro víceosou napjatost můžeme použít předchozí metodiky vyhodnocení s tím rozdílem, že se 
v rovnicích uvažuje ekvivalentní napětí a deformace: 
 koncepce dle Morrowa bez uvážení vlivu středního napětí: 
           (   )
  
   
 
 (   )  (7.42)  
 koncepce dle Morrowa s uvážením vlivu středního napětí: 
           (   )
  
         
 
 (   )  (7.43)  
 koncepce dle SWT: 
       
(   )
 
  
(   )            (   )
   
   
 
(7.44)  
Uvedené metodiky jsou vhodné pro proporcionální zatěžování.  
7.3.5 Koncepce lomové mechaniky  
Lomová mechanika (fracture mechanics) se zabývá šířením vzniklých mikrotrhlin 
a makrotrhlin. To lze popsat pomocí metod: 
 LELM (lineární elastická lomová mechanika, popř. linear elastic fracture 
mechanics); 
 EPLM (elastoplastická lomová mechanika, popř. elasto-plastic fracture 
mechanics). 
V našem případě však nebudeme uvažovat, že v posuzovaném místě je trhlina, a proto 
koncepce nebude dále rozebírána. Metodika navrhování využívající tuto koncepci je 















8. Varianty řešení 
K řešení problému formulovaného v kapitole 4 jsem zvolil výpočtové modelování s využitím 
numerického způsobu řešení. Z uvedeného důvodu bylo proto potřeba vytvořit několik variant 
výpočtových modelů, jejichž členění bude předmětem této kapitoly. 
 
Ve formátu *.STP byl od zadavatele dodán model geometrie lisu LKDS800, ze kterého bylo 
vytvořeno několik dílčích modelů geometrie: 
 rámu lisu 
 planetové převodovky 
 klikového hřídele, bronzového pouzdra, ložiska a ocelového pouzdra 
 klikového mechanismu s beranem 
Modely geometrie jsou součástí několika výpočtových modelů, které jsou označovány 
následujícím způsobem:  
 Global_Var_1  
- skládá se z těchto modelů geometrie: rámu lisu, klikových hřídelí s ložisky, 
bronzových a ocelových pouzder, planetových převodovek a desky stolu; 
- globální model diskretizovaný objemovými prvky; 
- neobsahuje svarové spoje; 
- prvky soustavy jsou spojeny na úrovni sítě nebo kontaktními prvky; 
- slouží k provedení deformačně napěťové analýzy a jako výchozí pro další 
výpočtové modely. 
 Sub_Set 
- skládá se z modelu geometrie klikového mechanismu, ložisek a beranu; 
- slouží k určení setrvačných účinků. 
Z Global_Var_1 byly dále vytvořeny výpočtové modely: 
 Global_Var_2  
- globální model diskretizovaný kombinací skořepinových a objemových prvků; 
- neobsahuje svarové spoje; 
- plechy jsou spojeny na úrovni sítě; 
- přechod mezi objemovými a skořepinovými (popř. objemovými) prvky je 
zajištěn kontaktními prvky; 
- slouží k provedení deformačně napěťové analýzy a jako výchozí pro výpočtové 
modely inženýrské a matematické optimalizace. 
 Global_Var_1_R1 
- globální model diskretizovaný objemovými prvky; 
- v kritickém místě rámu je vymodelován detail geometrie svarového spoje; 
- slouží k určení deformačně-napěťových stavů svarového spoje a s tím 
související vstupní veličiny k hodnocení únavové životnosti. 








Z Global_Var_2 byly vytvořeny následující výpočtové modely:  
 Global_Var_2_R1 
- globální model diskretizovaný skořepinovými prvky; 
- v kritickém místě rámu je připojen detail geometrie svarového spoje 
diskretizovaný objemovými prvky; 
- slouží k určení deformačně-napěťových stavů svarového spoje a s tím 
související vstupní veličiny k hodnocení únavové životnosti. 
 varianty inženýrské optimalizace 








Ze všech variant inženýrské a matematické optimalizace byly modifikací zhotoveny 
výpočtové modely vhodné k posouzení kritického svarového spoje z hlediska únavové 





























Následující schéma (obr. 17) popisuje přehled modelů geometrie a výpočtových modelů, 












Obr. 17: Přehled modelů geometrie a výpočtových modelů 
klikový hřídel, bronzové a 
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9. Tvorba výpočtového modelu Global_Var_1 
Postup při tvorbě výpočtového modelu je shodný s postupem, který se používá 
v programovém prostředí ANSYS a ten se skládá z vytvoření těchto částí:  
 model materiálu 
 model geometrie 
 kontaktní dvojice 
 síť konečných prvků 
 model vazeb (okrajové podmínky) 
9.1 Modely materiálů 
Modely materiálů uvažuji homogenní, lineárně-pružný a izotropní. Uvedené hodnoty jsem 
převzal z [25]: 
materiálové vlastnosti oceli:  
 modul pružnosti v tahu:               
 Poissonův poměr:         
 hustota:                  
materiálové vlastnosti bronzu: 
              
         
                (dle [26] se hodnota pohybuje v rozmezí              
            ) 
U všech výpočtových modelů byly pro všechny komponenty modelu (kromě bronzových 
pouzder pod ložisky) zvoleny materiálové vlastnosti oceli.  
9.2 Tvorba modelů geometrie 
V kapitole je popsán postup při vytváření všech modelů geometrie, které byly součástí 
použitých výpočtových modelů.  
Modely geometrie byly zhotoveny úpravou dodané sestavy lisu LKDS800. Postup byl takový, 
že se dodaný model geometrie nejprve načetl do programu INVENTOR. V něm bylo 
provedeno na zvolené rozlišovací úrovni určité zjednodušení – byly odstraněny šroubové 
spoje, drobné otvory, poloměry, zkosení, odsazení a jiné nepodstatné geometrické detaily.  
Každá upravená komponenta lisu byla uložena jako samostatný model geometrie ve formátu 
*.IPT. Pokud některý model geometrie byl složen z více součástí, bylo nutné vytvořit novou 
sestavu (formát *.IAM), která se skládala z vybraných modelů geometrie. Do nové sestavy 
byly vloženy upravené modely geometrie a za pomocí příkazu Vložit vazbu byly mezi modely 
snadno vytvořeny všechny potřebné vazby. Takto vytvořená sestava byla poté uložena 
ve formátu *.STP.  
Pro další geometrické úpravy byl již zvolen modelář programu ANSYS Workbench, 
např.  konstrukční změny, které byly postupně sděleny zadavatelem během vytváření této 
práce (nově vytvořená žebra, patky, otvory pro odpad apod.).  




9.2.1 Model geometrie rámu  
Podle postupu popsaného výše byl jako první upravován model geometrie rámu lisu, jehož 
výsledná podoba je vidět na obr. 18. Takto vytvořený model byl připraven pro diskretizaci 
objemovými prvky. 
 
Obr. 18: Model geometrie rámu lisu varianty Global_Var_1 
9.2.2 Model geometrie planetové převodovky  
Kromě úpravy dle zvolené rozlišovací úrovně bylo dalším úkolem upravit průměr a tvar 
setrvačníku (na obr. 19a vyznačen žlutou barvou) tak, aby vzdálenost těžiště planetové 
převodovky byla 335 mm od rámu a aby si přitom planetová převodovka zachovala svou 
hmotnost cca 6 100 kg.  
a) b) c)  
Obr. 19: Model geometrie planetové převodovky (a), vzdálenost těžiště (b), hmotnost 
planetové převodovky (c) 




Nebylo nutné modelovat vnitřní části planetové převodovky, proto byl upravený model 
uvažován jako homogenní těleso. Důvod byl takový, že vytvořený model sloužil k tomu, 
aby byl zahrnut vliv hmotnosti planetové převodovky působící na rám v předem známé 
vzdálenosti jejího těžiště od rámu.  
9.2.3 Model geometrie klikového hřídele, bronzového pouzdra, ložiska a 
ocelového pouzdra 
Úprava byla zaměřena na odstranění nepodstatných geometrických detailů. V tomto případě 
šlo o model geometrie klikového hřídele, bronzového pouzdra, ložiska a ocelového pouzdra. 
 
Obr. 20: Model geometrie klikového hřídele, bronzových pouzder, ložisek a ocelových 
pouzder 
9.2.4  Model geometrie klikového mechanismu s beranem 
Nakonec bylo nutné zhotovit model geometrie klikového mechanismu s beranem, jenž 
je součástí výpočtového modelu Sub_Set. Protože se jedná o dynamickou úlohu, pak jsou 
tělesa v průběhu výpočtu definována hmotnými body (hmotný bod soustřeďuje hmotnost 
tělesa do jednoho bodu umístěného v jeho těžišti) a setrvačnými účinky [31]. Z toho důvodu 
byly ponechány geometrické detaily tak, jak jsou obsaženy v dodaném souboru *.STP. Model 
geometrie byl tedy zhotoven pouze oddělením ostatních částí lisu tak, aby zůstala pouze 
ložiska, pouzdra, klikový mechanismus a beran. 
 
Obr. 21: Model geometrie klikového mechanismu s beranem 




9.3 Kontaktní dvojice 
Kontaktní dvojice definují oblast, kde se vzájemně dotýkají dva povrchy (popř. hrany). 
Je charakteristická tím, že přenáší pouze tlakovou sílu (tahovou nikoliv) [28]. 
Jelikož jsou k rámu lisu připevněna různá tělesa (deska stolu, planetová převodovka, klikové 
hřídele, ložiska, pouzdra), bylo nutné vzájemnou interakci modelovat kontaktními dvojicemi.  
Program ANSYS dokáže na soustavě vygenerovat kontaktní dvojice automaticky. 
Automatický algoritmus však při hledání možných kontaktních dvojic někdy vyhledá 
i neexistující spojení, což způsobuje vyztužení řešeného problému. Vygenerované kontaktní 
dvojice je nutné vždy zkontrolovat a posoudit, zda programem vybrané stykové plochy jsou 
na skutečné soustavě v kontaktu. Na modelech s velkým počtem součástí je tento proces 
velmi pracný a nepřehledný. V takovém případě je vhodnější ruční definování kontaktních 
dvojic, a proto jsem je aplikoval. V programu ANSYS bylo proto potřeba vybrat typ kontaktu 
a jeho formulaci řešení: 
Nejprve použité typy: 
 BONDED 
- lineární řešení; 
- zajišťuje pevné spojení těles v místě kontaktu. 
 FRICTIONAL 
- nelineární řešení; 
- umožňuje normálový i tečný posuv, 
- musí být definován Coulombovský součinitel tření. 
A k nim jsem pak zvolil algoritmus řešení: 
 MPC k typu BONDED 
- velmi efektivní metoda používaná u lineárních úloh, kde se vyskytují kontaktní 
dvojice typu BONDED; 
- využívá podmínku, kdy nedochází k penetraci (= prostupnosti) povrchů.  
 PURE PENALTY k typu FRICTIONAL 
- využívá tzv. pokutový přístup, který spočívá ve skokové změně tuhosti 
kontaktních prvků při penetraci povrchů;  
- automaticky generuje matici tuhosti podle tuhosti kontaktních těles; 
- metoda vhodná při iteračním řešení velmi rozsáhlých soustav rovnic. 
9.3.1 Tvorba kontaktních dvojic 
Na jednoduchém příkladu byla provedena analýza, která měla odpovědět na otázku, 
zda při ručním zadávání kontaktních dvojic typu BONDED bude v místě styku dodrženo 
pevné spojení. Jednalo se o případ dvou těles, která se vzájemně dotýkala ve dvou místech 
a styk obou těles byl typu plocha – plocha. Dalším cílem analýzy bylo zjistit, zda bude 
fungovat kontaktní dvojice typu hrana – plocha, které bylo využito v dalších výpočtových 
modelech.  
Výstupem z analýzy bylo zjištění, že pokud chceme zajistit správnou funkci chování 
modelového spoje, pak musí být kontaktní dvojice definovány ve všech místech styku. Dále 
bylo ověřeno, že lze definovat kontaktní dvojici typu plocha – hrana.  




Na základě získaných poznatků z  analýzy byly ručně aplikovány kontaktní dvojice typu 
plocha – plocha. Výpočtový model pak obsahoval 10 lineárních a 8 nelineárních kontaktů.  
Vybraný typ BONDED byl zvolen z těchto důvodů: 
 v místě styku planetové převodovky a rámu je šroubové spojení a předpokládám, 
že v průběhu zatěžování mezi nimi nevznikne vůle; 
- na obr. 22a je zobrazena kontaktní plocha mezi vnitřní válcovou částí rámu 
a vnější válcovou částí planetové převodovky; 
- na obr. 22b je zobrazena kontaktní plocha mezi rámem a dosedací plochou 
planetové převodovky; 
 ocelová pouzdra a plech rámu lisu je jeden výkovek;  
- kontakt nemusel být definován, protože by stačilo spojit ocelová pouzdra 
s plechy pomocí Booleovské operace; 
- důvod byl ten, že pro výpočtový model Global_Var_2 (a na něj navazující) 
bylo nutné mít ocelová pouzdra oddělena; 
- kontaktní dvojice je zobrazena na obr. 23a; 
 v místě styku ložiska a bronzového pouzdra je uložení s přesahem a předpokládám, 
že v průběhu zatěžování mezi nimi nevznikne vůle; 
- kontaktní dvojice jsou zobrazeny na obr. 23b; 
 rám a pracovní deska stolu jsou k sobě přivařeny, rovněž předpokládám pevné 
spojení; 
- opět by stačilo využít Booleovskou operaci, ale pro navazující výpočtové 
modely bylo potřeba mít desku stolu oddělenou; 
- kontaktní dvojice je zobrazena na obr. 24. 
a)  b)  
Obr. 22: Zobrazení kontaktních dvojic mezi rámem a planetovou převodovkou 
 
a) b)  
Obr. 23: Zobrazení kontaktních dvojic mezi rámem a ocelovými pouzdry (a) a mezi ložisky a 
bronzovými pouzdry (b) 





Obr. 24: Zobrazení kontaktní dvojice mezi rámem a deskou stolu 
 
Vybraný typ FRICTIONAL byl zvolen z těchto důvodů:  
 v místě styku  ocelového pouzdra a ložiskového tělesa je zadáno uložení s vůlí 
v rozsahu 0,02 mm ÷ 0,05 mm; 
- vůle nebyla modelována geometricky, byla pouze zadána v modelu kontaktu 
s hodnotou 0,035 mm; 
- Coulombovský součinitel tření pro třecí plochy typu ocel – ocel se dle [25] 
pohybuje v rozmezí 0,15 ÷ 0,20;  
- ve výpočtovém modelu byl zvolen s hodnotou 0,18; 
- kontaktní dvojice jsou zobrazeny na obr. 25a; 
 v místě styku  bronzového pouzdra a klikového hřídele je zadáno točné uložení 
s vůlí v rozsahu 0,30 mm ÷ 0,35 mm;   
- stejně jako u předchozího kontaktu vůle nebyla modelována geometricky, byla 
pouze zadána v modelu kontaktu s hodnotou 0,33 mm; 
- Coulombovský součinitel tření pro třecí plochy typu ocel – bronz se dle [25] 
pohybuje v rozmezí 0,11 ÷ 0,15;  
- ve výpočtovém modelu byl zvolen s hodnotou 0,13; 
- kontaktní dvojice jsou zobrazeny na obr. 25b. 
a) b)  
Obr. 25: Zobrazení kontaktních dvojic mezi ocelovými pouzdry a ložisky (a) a mezi 
bronzovými pouzdry a klikovými hřídeli (b) 
 
Jelikož se již jedná o úlohu i s nelineárními kontakty, bylo z důvodu časových náročností 
výpočtů (zejména pak u matematické optimalizace) třeba přejít k následujícímu řešení.  
Nejprve byl proveden nelineární výpočet s výše zadanými kontakty (doba trvání přibližně 
9 hodin). Poté byla posouzena velikost stykové oblasti a kontaktní tlak v kontaktech typu 
FRICTIONAL. Na základě této analýzy je možné namísto nelineárních kontaktů využít 
lineárního kontaktu typu BONDED, ovšem pouze ve stykové oblasti zjištěné předchozí 
nelineární analýzou.  




V modeláři byly proto upraveny modely geometrie u všech bronzových a ocelových pouzder. 
Konkrétněji se jednalo o úpravu jejich vnitřních válcových ploch pomocí příkazu Imprint 
faces. Ten provedl „obtisknutí“ podle definované geometrie a tím byly vnitřní plochy 
rozděleny na dvě části. V případě ocelového pouzdra byl nastaven úhel výseče 60° 
a u bronzového pouzdra byl nastaven úhel 80°. Na obr. 26 jsou zeleně zobrazeny upravené 
plochy dvou pouzder, na které se pak zadaly již zmíněné kontakty.  
 
Obr. 26: Úprava modelů geometrie pouzder 
 
Správné chování výpočtového modelu z hlediska spojení všech součásti, tj. zadání 
kontaktních dvojic se někdy ověřuje určením vlastních tvarů. Proto byla u výpočtového 
modelu provedena modální analýza, kterou jsem si ověřil, že součásti jsou korektně spojeny 





























9.4 Síť konečných prvků  
Síť konečných prvků byla vygenerována automatická s velikostí prvku 35 mm a je složena z:  
 objemových prvků SOLID187 
- desetiuzlový kvadratický prvek 
- v uzlu odebírá tři stupně volnosti: posuv ve směru osy x, y, z  
 kontaktních prvků CONTA174, TARGE170 
- CONTA174 – osmiuzlový kvadratický prvek 
- TARGE170 – osmiuzlový kvadratický prvek 
Síť je zobrazena na obr. 27 a obsahuje 296 943 prvků a 603 271 uzlů. 
 
Obr. 27: Síť konečných prvků varianty Global_Var_1 
9.5 Model vazeb (okrajové podmínky) 
V průběhu vytváření výpočtového modelu je velmi důležité správně zadat a definovat 
okrajové podmínky (dále v textu jen OP). Podmínky by měly být voleny tak, aby se 
co nejvíce blížily ke skutečnému fyzickému modelu. Pro deformačně-napěťovou analýzu 
můžeme OP rozdělit na dvě základní skupiny [27]: 
 deformační  
 silové  
Deformační OP se používají pro zadání posuvů a natočení na části povrchu tělesa, kde tyto 
posuvy předem známe, např. z charakteru uložení tělesa.  
Silová okrajová podmínka vyjadřuje rovnováhu mezi vnitřními a vnějšími silami 
elementárního prvku, takže může vyjadřovat různé způsoby zatížení tělesa jako např. tahové, 
tlakové, ohybové apod. [27]. 
 




Na základě uvažované rozlišovací úrovně byl aplikován níže uvedený model vazeb. 
V programovém systému ANSYS byly používány tyto OP: 
 Fixed support – deformační OP reprezentující vetknutí; 
 Remote force – silová OP. Zadaný vektor síly působí v definovaném bodě, který 
je vázaný na danou geometrickou entitu (v této práci je to ve všech případech 
plocha). Standardně je bod vytvořen v těžišti entity (plochy). Silový účinek je pak 
rozložen na celou plochu. Výhodou této OP je možnost posunu bodu působení síly 
kamkoli do prostoru, čímž vznikne otáčivý účinek.  
Podmínka Fixed support byla aplikována na plochy stojanu lisu, kde je stojan připojen 
pomocí tlumičů umístěných v základu lisu (obr. 28). 
 
Obr. 28: Umístění deformační OP 
 
V dalších krocích už se jednalo pouze o definování silových OP (pomocí příkazu Remote 
force), přičemž rám je namáhán následujícími typy zatížení:  
 jmenovité zatížení od střižného procesu; 
 zatížení vlivem setrvačných účinků; 
 zatížení vlivem vlastní tíhy. 
Jednotlivá zatížení jsou aplikována formou sil v místech stykových výslednic, které plynou 
z uvolnění navazujících konstrukčních uzlů (ojnice, beran, vyvažovací válce). 
9.5.1 Jmenovité zatížení od střižného procesu  
Rám je namáhán jmenovitými silami od střižného procesu, tj. od střižné síly a silami 
způsobenými vyvažováním obou pneumatických válců. Síly působí v těchto místech: 
 na desce stolu o velikosti střižné síly (viz obr. 29): 
               (9.1)  
 
Obr. 29: Jmenovitá síla působící na desku stolu 
 na klikové hřídele o velikosti střižné síly plynoucí z uvolnění (viz obr. 30): 
        
   
 
 
          
 
            (9.2)  





Obr. 30: Jmenovité síly působící na hřídele klikového mechanismu 
 síly působící na rám od vyvažovacích válců (viz obr. 31): 
o pro případ, kdy jsou v dolní mezní poloze: 
                 (9.3)  
o pro případ, kdy jsou v horní mezní poloze: 
                (9.4)  
 
Obr. 31: Jmenovité síly působící na rám 
9.5.2 Zatížení vlivem setrvačných účinků 
Rám lisu je zatěžován také setrvačnými silami, které vznikají pohyblivými komponentami 
lisu, přičemž největší vliv mají ojnice, písty a beran. Tento vliv je však započítán ve střižné 
síle, a proto tato kapitola slouží spíše pro informaci, jakým způsobem se setrvačné síly 
podílejí na celkovém zatížení rámu. K tomu byl využit výpočtový model Sub_Set.   
Aby mohly být určeny velikosti setrvačných sil, bylo nutné znát hmotnosti pohybujících 
se komponent a jejich celkové zrychlení. Jelikož hmotnosti vybraných komponent jsou 
předem známy, bylo potřeba určit jejich zrychlení. V programu ANSYS byla proto vytvořena 
nová analýza Rigid Dynamics využívající výpočtový model Sub_Set.  Nejprve bylo nutné 
zadat všechny vazby typu Joints, které definovaly vzájemnou interakci těles. Jednalo 
se o definování vazeb typu vetknutí, rotace a translace.  Nakonec bylo potřeba u rotační vazby 
dopočítat velikost úhlové rychlosti reprezentující pohyb klikové hřídele. Ze zadání plyne, 
že počet zdvihů je 20 min-1 ÷ 28 min-1. Pro výpočet jsem zvolil tzv. „horší variantu“, 
a to 28 zdvihů za minutu. Pomocí jednoduchého přepočtu lze vypočítat počet zdvihů za jednu 
sekundu: 
  
              
    
              (9.5)  
Hodnota byla potřebná pro výpočet velikosti úhlové rychlosti, která se vypočte takto:  
                                (9.6)  
Velikost úhlové rychlosti pak byla zadána na jedné klikové hřídeli. 
Dále ze zadání plyne, že celková hmotnost beranu je 15 600 kg. Načtený model beranu má 
hmotnost pouze 7734,5 kg. Tento rozdíl je zapříčiněn tím, že model beranu byl vymodelován 




bez nástroje. Proto bylo nutné umístit hmotný bod do těžiště beranu o velikosti 7 865,5 kg, 
který tak zajišťuje požadovanou celkovou hmotnost beranu 15 600 kg.  
Po dokončení výpočtu byly získány hodnoty celkového zrychlení beranu, pístu a ojnice 
(viz tab. 3). 
 
Tab. 3: Celkové zrychlení a hmotnosti jednotlivých komponent 
 celková velikost maximálního 
zrychlení [m∙s-2] 
hmotnost [kg] 
beran 0,91 15 600,0 
píst 0,91 1 824,2 
ojnice 0,94 1 216,2 
 
 
Pomocí vztahu        byly snadno určeny příslušné velikosti setrvačných sil: 
 od beranu působící na desku stolu:               (9.7)  
 od pístu působící na desku stolu:              (9.8)  
 od ojnice působící na desku stolu:              (9.9)  
 celková setrvačná síla působící na desku stolu má velikost (viz obr. 32): 
                                                    




Obr. 32: Setrvačné síly působící na desku stolu 
 setrvačné síly (od beranu, pístů, ojnic) působící na klikové hřídele (viz obr. 33): 
        
   
 
 
         
 
          (9.11)  
 
Obr. 33: Setrvačné síly působící na klikové hřídele 
9.5.3 Zatížení vlivem vlastní tíhy  
Ve všech výpočtových modelech bylo uvažováno působení tíhového zrychlení (v programu 
ANSYS označováno jako Standard Earth gravity             ).  
Touto volbou byl tedy zahrnut vliv tíhy od rámu, desky stolu, planetových převodovek 
a klikových hřídelí, ložisek a veškerých pouzder. Zbývalo tedy stanovit velikost tíhových sil 
od vyvažovacích válců, kde hmotnost vyvažovacího válce je            a uvažované 




tíhové zrychlení je rovno            . Pomocí vztahu        se pak vypočítala 
velikost tíhové síly: 
 tíhové síly působí na rám o velikosti (viz obr. 34): 
                 (9.12)  
 
Obr. 34: Tíhové síly působící na rám vlivem vyvažovacích válců 
9.5.4 Shrnutí deformačních a silových OP zadaných ve výpočtových 
modelech 
Síla působící na desku stolu je (viz obr. 35): 
                   (9.13)  
Síly působící na klikové hřídele jsou (viz obr. 35): 
                  (9.14)  
                  (9.15)  
Celkové síly působící na rám (v místech, kde jsou vyvažovací válce) jsou dány součtem (viz 
obr. 35): 
                                         (9.16)  
                                        
(9.17)  
 
Obr. 35: Zobrazení zadaných okrajových podmínek 




10. Tvorba výpočtového modelu Global_Var_2 
Hlavním důvodem vytvoření tohoto modelu je snadná změna tloušťky plechů, což se uplatní 
hlavně v inženýrské a matematické optimalizaci. 
Z úvodního rozdělení výpočtových modelů na obr. 17 je patrné, že pro tvorbu výpočtového 
modelu Global_Var_2 byl jako výchozí brán výpočtový model Global_Var_1. Model 
geometrie rámu se od výchozí varianty liší tím, že tenkostěnná tělesa (plechy, ze kterých je 
rám složen), jsou definována střednicovou plochou s danou tloušťkou. Síť konečných prvků 
pak bude tvořena skořepinovými prvky, které lépe vystihují ohybovou tuhost tenkostěnných 
těles. 
10.1  Model geometrie rámu  
Pro tvorbu střednicových ploch musel být model geometrie rámu upraven, protože u výchozí 
varianty byl brán jako jedno objemové těleso. Proto bylo nutné objemové těleso rozdělit tak, 
aby byly získány plechy o konstantních tloušťkách. Z toho důvodu musely být zhotoveny 
takové roviny, podle kterých byly následně provedeny řezy. Protože řezy byly vytvořeny 
v celých rovinách, bylo pak ještě potřeba použít Booleovské operace pro spojení plechů 
stejných tlouštěk. Na takto vytvořené plechy se pak aplikoval příkaz Mid-surface, který 
vygeneroval střednicové plochy. Touto operací vznikla mezera mezi plechy, jak je vidět 
na jednoduchém příkladu na obr. 36b. Velikost mezery je rovna polovině tloušťky plechu. 
Protože jsou plechy k sobě přivařeny a musí se tedy navzájem dotýkat, pak střednicová plocha 
u plechu t2 musela být protažena k střednicové ploše plechu t1. K tomu byl využit příkaz 
Surface extension. 
a) b)  
Obr. 36: Původní objemové těleso (a), vytvořená střednicová plocha (b) 
  
Výsledný model geometrie rámu je pak zobrazen na obr. 37. Pro ukázku jsou viditelné pouze 
plechy, ze kterých je rám složen. Model obsahuje i objemové části. 





Obr. 37: Model geometrie rámu lisu varianty Global_Var_2 
10.2  Tvorba kontaktních dvojic 
Stejně jako u předchozího výpočtového modelu, byly ručně aplikovány kontaktní dvojice typu 
BONDED s formulací řešení MPC. Výpočtový model pak obsahoval těchto 19 lineárních 
kontaktů: 
 kontaktní dvojice typu plocha na objemovém tělese – střednicová plocha na: 
o planetové převodovky a rám lisu - obr. 38a 
o ocelová pouzdra a plech rámu lisu - obr. 38b 
 kontaktní dvojice typu plocha – plocha na objemovém tělese na: 
o ocelová pouzdra a ložiska - obr. 39a 
o ložiska a bronzová pouzdra - obr. 39b 
o bronzová pouzdra a klikové hřídele - obr. 39c 
 kontaktní dvojice typu střednicová plocha – hrana střednicové plochy:  
o na planetové převodovky a rám lisu - obr. 40 
 kontaktní dvojice typu plocha na objemovém tělese – hrana střednicové plochy: 
o na desku stolu a hrany střednicových ploch rámu - obr. 41 




a) b)  
Obr. 38: Zobrazení kontaktních dvojic mezi rámem a planetovou převodovkou (a) a mezi 
rámem a ocelovými pouzdry (b) 
 
a) b)  
c)  
Obr. 39: Zobrazení kontaktních dvojic mezi ocelovými pouzdry a ložisky (a), mezi ložisky 
a bronzovými pouzdry (b) a mezi bronzovými pouzdry a klikovými hřídeli (c) 
 
 
Obr. 40: Zobrazení kontaktní dvojice mezi rámem a planetovou převodovkou 
 
 





Obr. 41: Zobrazení kontaktní dvojice mezi rámem a deskou stolu 
 
Opět byla provedena modální analýza k ověření výpočtového modelu z hlediska korektního 
spojení součástí, a že rám je tvořen z jednoho celku. 
10.3  Síť konečných prvků  
Síť konečných prvků byla vygenerována automatická se stejnou velikostí prvku 35 mm 
(jako u varianty Global_Var_1) a je složena z:  
 skořepinových prvků SHELL181  
- čtyřuzlový lineární prvek 
- v uzlu odebírá šest stupňů volnosti: posuv a rotace v osách x, y, z  
- prvek použit k diskretizaci rámu lisu 
 objemových prvků SOLID187  
- desetiuzlový kvadratický prvek 
- v uzlu zamezuje 3 stupně volnosti: posuv ve směru osy x, y, z  
- prvek použit k diskretizaci desky stolu, planetových převodovek, klikových 
hřídelí, pouzder a ložisek 
 kontaktních prvků CONTA174, CONTA175, TARGE170 
- CONTA174 – osmiuzlový kvadratický prvek 
- CONTA175 – jednouzlový prvek 
- TARGE170 – osmiuzlový kvadratický prvek 
Síť je zobrazena na obr. 42 a obsahuje 185 234 prvků a 306 215 uzlů. Souhrnný přehled počtu 
prvků a uzlů u sítí obou variant, tj. Global_Var_1, Global_Var_2, je uveden v tab. 4. 





Obr. 42: Síť konečných prvků varianty Global_Var_2 
 
Tab. 4: Počet prvků a uzlů sítí konečných prvků 
 počet prvků počet uzlů 
Global_Var_1 603 271 296 943 
Global_Var_2 185 234 306 215 
 
 
11. Optimalizace hmotnosti rámu 
V následujících podkapitolách jsou uvedeny provedené optimalizační úlohy, které s využitím 
programu ANSYS vedly ke snížení hmotnosti rámu. Optimalizace jsou rozděleny 
následujícím způsobem: 
 tvarová optimalizace 
 inženýrská optimalizace 
 matematická optimalizace 
Mezi výhody snížení hmotnosti rámu uvažuji: 
 snadnější transport a manipulace 
 úspora výrobních nákladů na obrábění 
 nižší cena za materiál 
Naopak nevýhody, které vzniknou při redukci hmotnosti, uvažuji následující: 
 nižší tuhost rámu 
 nižší hodnota první vlastní frekvence 
 nižší životnost  




11.1  Tvarová optimalizace 
Cílem tvarové optimalizace je nalezení nejlepšího využití materiálu vzhledem k pevnosti 
zadané konstrukce. Tvarová optimalizace je vhodná pro získání informací o efektivním 
využití materiálu v celém objemu konstrukce [31]. Společně s deformačně-napěťovou 
analýzou dostaneme informaci, která místa lze odlehčit změnou tloušťky.  
Pro tuto analýzu byl jako výchozí použit výpočtový model Global_Var_1, protože tvarovou 
optimalizaci lze použít jen u objemových těles. Vstupní údaje byly v systémovém prostředí 
ANSYS stejné jako u deformačně - napěťové analýzy. Jediný rozdíl byl v tom, že musela být 
navíc zadána procentuální hodnota, která vyjadřovala cílovou úsporu ušetřeného materiálu 
z celkové hmotnosti konstrukce. 
Výstup tvarové optimalizace byl ten, že analyzovaný model geometrie byl barevně rozdělen 
na části, které mají a které nemají podstatný vliv na jeho tuhost. Oranžovou barvou byly 
vyznačeny oblasti, které nemají podstatný vliv, tudíž zde mohla být snížena tloušťka plechu. 
Šedá barva pak představovala oblasti, které naopak podstatný vliv na tuhost mají. Poslední 
barevné zobrazení, a to hnědé, zobrazuje mezní hranici, kde materiál ještě může být odebrán. 
Bylo vytvořeno několik variant, které tímto způsobem vedly k úspoře materiálu. Pro 
přehlednost práce zde uvedu pouze tři varianty, u kterých jsem zvolil procentuální hodnoty 
cílové úspory 15 %, 20 % a 25 % (viz obr. 43 a obr. 44).  Redukce tuhosti byla provedena 
pouze na základě statické analýzy zadaných OP, neuvažovala se tuhost při rozkmitání 
soustavy (modální analýza). Např. žebra na obr. 43 a obr. 44 jsou ve spodní části rámu 
z hlediska pevnosti rámu nepodstatná, naopak jsou podstatná z hlediska modálních vlastností 
rámu.   
a)  b)  
Obr. 43: Vyznačení oblastí 15% (a) a 20% (b) úspory materiálu 





Obr. 44: Vyznačení oblastí 25% úspory materiálu 
11.2  Inženýrská optimalizace 
Podstatou inženýrské optimalizace je upravit geometrii na základě „inženýrského citu“ tak, 
aby byla snížena hmotnost konstrukce s minimálním dopadem na její původní tuhost. 
 
Inženýrská optimalizace byla provedena dle následujícího postupu: 
Analýzou výsledků z deformačně-napěťové analýzy varianty Global_Var_2 a z provedené 
tvarové optimalizace byly získány oblasti a místa, která jsou namáhána méně, a v těchto 
místech byla snížena tloušťka patřičného plechu. Naopak, kde redukované napětí dosahovalo 
vyšších hodnot, byla tloušťka zvýšena. Změna hodnoty dané tloušťky se provedla tak, že se 
přepsala původní hodnota na mnou zvolenou. Tímto způsobem byly změněny tloušťky u 
vybraných plechů, které vedly k redukci hmotnosti a vznikly tak varianty nových 
výpočtových modelů značených jako Var_4, Var_5, Var_6, Var_7. V tab. 5  je pak uveden 












Obr. 45: Tloušťky plechů 1-25 
 
 









Tab. 5: Varianty inženýrské optimalizace plechů 1-52 
 
Z tab. 5 je patrné, že hodnoty tlouštěk plechů byly změněny téměř u všech plechů, ze kterých 
je rám složen. U prvních třech variant inženýrské optimalizace byla na každém plechu 
v průměru ubrána tloušťka v rozmezí od 5 mm do 25 mm. U čtvrté varianty byla tloušťka 
plechu ubrána ještě o něco více, a to v rozmezí od 5 mm do 40 mm. Hodnoty tlouštěk byly 
sníženy stejně podél svislé a vodorovné roviny rámu, aby byla zachována původní symetrie 
tlouštěk plechů. 
11.3  Matematická optimalizace 
Matematická optimalizace byla provedena dle následujícího postupu: 
 definice vstupních a výstupních parametrů; 
 generování návrhových bodů; 
 spuštění simulační metody odezvové plochy; 
 spuštění algoritmu hledající optimální velikost parametrů; 
 zaokrouhlení optimalizovaných parametrů; 
 vytvoření nových výpočtových modelů Var_8, Var_9, Var_10 využívající 
optimalizované tloušťky plechů pro deformačně-napěťovou analýzu. 
Principem matematické optimalizace je nalézt takovou optimální velikost vstupních 
parametrů, pro které výstupní parametr nabývá minimální, maximální nebo předem zadané 
hodnoty [28]. V tomto případě byly vstupními parametry hodnoty všech tlouštěk plechů, jejíž 
výběr spočíval v tom, že se musel u každé hodnoty tloušťky zaškrtnout symbol „P“. Tímto 
způsobem bylo definováno 52 vstupních parametrů. Dalšími parametry, a to výstupními, byly 




maximální redukované napětí (dle podmínky HMH) a celková hmotnost lisu (volba zaškrtnutí 
hmotnosti samotného rámu jako parametru zde nebyla umožněna, protože se jedná o soustavu 
složenou z objemových těles a střednicových ploch). Postup při označování parametrů byl 
shodný jako při označování vstupních parametrů.  
Program ANSYS nabízí k výběru maximálně 20 parametrů (v součtu vstupních a výstupních). 
Důvodem je, že matematická optimalizace zahrnutá v programovém balíku ANSYS využívá 
verzi s omezenými možnostmi programu OptiSLang. Pro výpočty s větším počtem parametrů 
by tedy bylo nutné vlastnit plnou verzi programu.  
Protože jsem chtěl k matematické optimalizaci využít program ANSYS, musel jsem přejít 
k následujícímu řešení. V modulu Parameter set byly z 52 vstupních parametrů vybrány 
pouze ty, u kterých byla odlišná hodnota tloušťky plechu. Tímto způsobem se zredukoval 
počet parametrů z 52 na 8, protože rám je složen z opakujících se 8 odlišných hodnot tlouštěk. 
U zbylých vstupních parametrů se vždy původní hodnota tloušťky plechu musela přepsat na 
daný parametr stejné, již definované tloušťky. Pro názornost je na obr. 47 uveden příklad výše 
uvedené aplikace. V zeleném rámečku je zobrazen parametr P15, který představuje označení 
plechu t22 o tloušťce 30 mm. Protože hodnota tloušťky 30 mm je v rámu použita vícekrát, 
stačilo u plechu stejné tloušťky – konkrétně u parametru P16 (označeného červeným 
rámečkem) přepsat původní hodnotu 30 mm na hodnotu P15. Hodnota parametru tedy zůstala 
stejná, ale tímto způsobem se ušetřil jeden vstupní parametr. 
Celkový počet parametrů byl tedy 10, přičemž 8 parametrů bylo vstupních a zbylé 2 byly 
výstupní.  
 
Obr. 47: Příklad definice vstupního parametru 
 
Po definici parametrů bylo třeba přejít k analýze Goal driven optimization, která se skládá 
z následujících modulů: 
 Design of experiments 
 Response surface 
 Optimization 
V modulu Design of experiments byly zobrazeny všechny parametry. U vstupních parametrů 
byla navíc vidět jejich počáteční hodnota, dolní a horní mez. Meze sloužily ke stanovení 
intervalu, ve kterém mohl optimalizovaný parametr nabývat hodnot v závislosti na výstupních 
parametrech. Meze byly programem ANSYS automaticky nastaveny na ± 10 % počáteční 
hodnoty.  
Ve stejném modulu bylo poté vygenerováno 81 návrhových bodů (tzv. Design points), které 
sloužily k nalezení optimálních hodnot funkce na základě 81 výpočtů (pomocí deformačně-
napěťové analýzy). Počet návrhových bodů je závislý na počtu vstupních parametrů - čím 




více vstupních parametrů, tím více se generuje návrhových bodů a o to více se prodlužuje 
výpočtový čas. Z toho důvodu manuál programu ANSYS doporučuje volit 
max. 15 parametrů. Konkrétně v mém případě představoval čas výpočtu z původních 
10 minut (u deformačně-napěťové analýzy) nárůst na přibližných 7 hodin.  
Vygenerované návrhové body byly potřebné do dalšího modulu – Response-surface, 
což jak z názvu vyplývá, využívá simulační metodu odezvové plochy. Metoda odezvové 
plochy pomocí regresní analýzy proložila spočítanými návrhovými body křivku, která je 
funkcí vstupních parametrů.  
Poté následovalo spuštění posledního modulu – Optimization, ve kterém probíhala samotná 
optimalizace. Program ANSYS nabízí tři způsoby řešení pomocí metod Screening, MOGA, 
NLPQL. Manuál [31] uvádí, že je nejprve vhodné použít metodu Screening k získání 
předběžných optimálních hodnot. Poté je výhodné využít metodu MOGA nebo NLPQL 
k získání konkrétnějších výsledků optimalizace. 
Proto byla v první řadě použita metoda Screening. V modulu Design of experiments byly 
přepsány předem nastavené meze u všech vstupních parametrů z ± 10 % na ± 20 mm.  
Před optimalizačním výpočtem byl v modulu Optimization nastaven počet vzorků na 10 000, 
což je maximální počet, který ANSYS dovoluje. Počet 10 000 byl zvolen z důvodu, abych 
dostal dostatečný počet statisticky zpracovaných výsledků. Poté bylo potřeba zvolit, 
co s danými parametry chceme udělat a jakou jim přiřadíme prioritu. U všech parametrů bylo 
možné vybrat si z následujících možností: minimalizace, maximalizace nebo optimalizovaný 
parametr směřující k předem zadané hodnotě. Vyšší priorita byla přiřazena výstupnímu 
parametru hmotnosti a všem vstupním parametrům s tím, že parametry chceme 
minimalizovat. Nižší priorita pak byla přiřazena výstupnímu parametru maximálního 
redukovaného napětí (    
   ), které se mělo blížit hodnotě 200 MPa. Po aplikování 
optimalizovaných hodnot tlouštěk plechů ve výpočtových modelech bylo zjištěno, že vlivem 
zaokrouhlování a aproximací řešení odezvové plochy dosahovaly hodnoty     
    přibližně 
190 MPa. Z toho důvodu se přešlo ke změně hodnoty výstupního parametru     
    
na 215 MPa.  
Výsledná podoba získaných výsledků z optimalizace je zobrazena obr. 48, kde jsou 
znázorněni tři nejlepší „kandidáti“ označeni písmeny A, B, C. Dále jsou v tabulce (na obr. 48) 
vidět hodnoty optimalizovaných vstupních parametrů a jejich vliv na výstupní parametry.  
 
Obr. 48: Ukázka získaných výsledků matematické optimalizace 
Pozn.: Pro přehlednost jsou ukázány pouze dva vstupní a oba výstupní parametry. 




Z navrhovaných kandidátů byl vybrán kandidát označený písmenem A. Všechny 
optimalizované vstupní parametry byly zaokrouhleny. Poté byly hodnoty tlouštěk plechů 
zapsány do tab. 6 (způsob označení plechů je totožný jako u inženýrské optimalizace). 
Obdobným způsobem byla použita metoda MOGA. V modulu Optimization jsem podle 
výsledků získaných metodou Screening upravil mezní hodnoty všech vstupních parametrů 
na ± 5 mm. Pak se provedl výpočet znovu, kde byli opět znázorněni tři nejlepší kandidáti. 
Z těchto byli vybráni kandidáti označenými písmeny A a B. Opět bylo provedeno 
zaokrouhlení a optimalizované hodnoty tlouštěk plechů byly rovněž zapsány do tab. 6. Takto 
získané tloušťky plechů byly aplikovány pro výpočtové modely Var_9 a Var_10. 
 
Tab. 6: Varianty matematické optimalizace plechů 1-52 
 
 
Z tab. 6 je patrné, že hodnoty tlouštěk plechů byly změněny u většiny plechů, ze kterých je 
rám složen. U všech variant matematické optimalizace byla u většiny plechů v průměru 
ubrána tloušťka v rozmezí od 5 mm do 25 mm.   




12. Rozbor kritického svarového spoje 
Dílčím cílem diplomové práce bylo posoudit svarový spoj v kritickém místě rámu lisu 
vzhledem k meznímu stavu únavové pevnosti. K tomu byl nejprve využit výpočtový model 
Global_Var_2.  
V programu ANSYS byly pro zobrazení napjatosti v oblasti svarových spojů rámu využity 
tzv. cesty (příkaz Path). Podle výkresu svařence, který byl dodán zadavatelem, byly tyto cesty 
aplikovány na všechny spoje. Na cestách byly následně vykresleny hodnoty redukovaného 
napětí. Velkou výhodou použití tohoto příkazu bylo, že se vykreslily pouze hodnoty, které 
byly na mnou zvolené cestě a na této cestě zobrazily i její maximum, popř. minimum. Kdyby 
cesty nebyly vytvořeny, těžko by se v celé sestavě hledala místa, kde je svarový spoj nejvíce 
namáhán, protože z globálního měřítka by to nebylo tak patrné. 
Po vykreslení rozložení redukovaného napětí na všech cestách se vybralo to, u kterého byla 
hodnota nejvyšší (viz obr. 49) a toto místo jsem označil jako kritické. Tomu pak odpovídal 
svar, který se nachází pod deskou stolu (viz obr. 49) – dle značení uvedené v inženýrské 
optimalizaci to odpovídá stojině t23. Maximální hodnota redukovaného napětí se 
pak nacházela v místě styku desky stolu s výztuhou t23 (obr. 50a).  
 
Obr. 49: Zobrazení kritického svarového spoje 
 
Na obr. 50b je vidět detail svaru, který byl vytvořen na již existujícím lisu. Z obr. 50b je 
patrné, že mezi deskou stolu a stojinou je svarová housenka vyvařená až ke stojině. 
Na základě tohoto zjištění jsem mohl přejít k samotnému vytváření detailu modelu svaru. 
 
Obr. 50: Detail kritického místa (a), detail již vytvořeného svaru na rámu lisu (b) 




Svar byl vymodelován pomocí programu INVENTOR. Model svaru je parametrický, čehož 
mohlo být využito při vytváření dalších svarových spojů, které byly aplikovány na upravené 
tloušťky plechů získaných z inženýrské a matematické optimalizace. 
Model svaru byl uložen v přenositelném formátu *.STP a pomocí něho byl načten 
do programového prostředí ANSYS, konkrétněji do výpočtového modelu Global_Var_1_R1. 
Pomocí jednoduchých operací byl připojen k rámu lisu tak, aby byl uložen na odpovídajícím 
místě. 
a) b)   
Obr. 51: Detail modelu svaru - pohled zleva (a), pohled zprava (b) 
 
Kolem oblasti, kde je připojen svarový spoj k rámu, byl proveden výřez svaru. Tímto 
způsobem vznikl detail svarového spoje, který byl k rámu připojen pomocí kontaktů 
BONDED s formulací řešení MPC. 
a) b)  
Obr. 52: Síť konečných prvků detailu - pohled zleva (a), pohled zprava (b) 
 
Objemový detail byl využit pro aplikaci menších prvků sítě. Konkrétní podoba sítě je 
zobrazena na obr. 52, kde velikost prvku je 10 mm (velikost prvku u globální sítě zůstala 
nezměněna – 35 mm).  
 
Po vykreslení redukovaného napětí (dle podmínky HMH) byla vybrána kritická oblast, která 
je na obr. 52b zobrazena červeně. V této oblasti bylo provedeno několik výpočtů s různou 
velikostí prvků sítě, která byla ještě více zjemňována. Tímto způsobem byla získána 
představa, která velikost prvku se blíží exaktnímu řešení.  V [27] se uvádí, že pokud je mezi 
předchozí a aktuální hodnotou výsledku rozdíl v řádech jednotek procent, pak lze 
předpokládat, že zadaná velikost prvku je optimální a není třeba jej dále zjemňovat. 




K zahrnutí vlivu vrubových účinků svarového spoje jsem využil koncepci vrubových napětí 
a deformací. Z toho důvodu jsem musel v místě předpokládaného vzniku únavového lomu 
vytvořit fiktivní vrub o poloměru 1 mm. U zvolené metody R1 je podmínka, která říká, 
že počet prvků po fiktivním poloměru musí být minimálně čtyři. Bylo tedy nutné ještě 
zohlednit tuto podmínku. 
 
Tab. 7: Velikost prvku v kritické oblasti svaru 
velikost 
prvku [mm] 
velikost     
   dle 
HMH [MPa] 
rozdíl [%] 
celkový počet uzlů 
[-] 
0,25 840 - 1 056 545 
0,20 847 0,8 1 402 589 
0,15 850 1,2 2 368 055 
0,10 852 1,4 6 299 376 
 
 
Na základě obdržených výsledků byla proto pro další výpočty zvolena velikost prvku 
0,25 mm (viz obr. 53a). Po poloměru R1 bylo vygenerováno přibližně 7 prvků, 
což dostatečně splňuje požadovanou podmínku.  
a) b)  
Obr. 53: Detail sítě konečných prvků v nejvíce namáhané oblasti svaru (a), vykreslení 
rozložení redukovaného napětí v [MPa] (b) 
 
Vypočtená hodnota redukovaného napětí v kritickém svarovém spoji byla značně vyšší 
než hodnota meze kluzu základního materiálu. Z toho vyplývá, že k posouzení únavové 
životnosti jsem musel vybrat některou koncepci využívající elastoplastických napětí 
a deformací. Koncepce uvedené v kapitole 7.3.4.2 pracují s dominantním hlavním napětím 
kolmým na osu svaru, bylo proto nutné zjistit, o jaký typ zatěžování se jedná, 
zda o proporcionální anebo neproporcionální. K tomu bylo potřeba vykreslit směry hlavních 
napětí ve dvou zátěžných stavech. První odpovídá okrajovým podmínkám definovaným 
v kapitole 9.5.4. Druhý stav neuvažuje jmenovité síly od střižného procesu (pouze jmenovité 
síly od vyvažovacích válců, které jsou v horní mezní poloze a jejich hmotnost). 





Obr. 54: Směry hlavních napětí prvního stavu (a) a druhého stavu (b) 
 
K získání přehledu o úhlech natočení směrů hlavních napětí obou stavů jsem použil program 
AUTOCAD. Z něhož jsem zjistil, že směry hlavních napětí se liší přibližně o 12°.  
Velikosti hlavních napětí jsou zapsány v tab. 8, ve které jsou uvedeny hodnoty v bodě, 
kde byla velikost redukovaného napětí maximální.  
 
Tab. 8: Velikost hlavních napětí zátěžných stavů 
stav 
hlavní napětí 
   [MPa]    [MPa]    [MPa] 
první  -10 -250 -944 
druhý 0 -1 -5 
 
 
Z tab. 8 je patrné, že je svar v obou případech namáhán tlakovým zatížením a jedno 
z hlavních napětí (konkrétně   ) je zanedbatelné vůči ostatním napětím. Což odpovídá stavu 
rovinné napjatosti na povrchu součásti. Dále pak hlavní napětí (konkrétně   ) je 
několikanásobně vyšší než   .  Při výběru koncepce hodnocení můžeme tedy vycházet 
i z algoritmů jednoosého posouzení únavy. K tomu ale ještě bylo potřeba znát základní 
parametry popisující zátěžný cyklus:  
 horní napětí: 
          (12.1)  
 dolní napětí: 
        (12.2)  





    
      
          (12.3)  
 amplituda napětí: 
   
     
 
 
           
 
        (12.4)  
Pro posouzení kritického svarového spoje vzhledem k meznímu stavu únavové pevnosti bylo 
ještě nutné znát cyklické charakteristiky použitého materiálu. Jelikož parametry nebyly 




zjištěny experimentálně, bylo nutné je odhadnout, případně čerpat z dostupné literatury. 
V mém případě se jednalo o materiál S355J2 (dle ČSN 11 503) a podle literatury [29] byly 
únavové parametry experimentálně určeny z celkové křivky životnosti a cyklické deformační 
křivky popsanými následujícími rovnicemi1: 
Obecně: 
    
   
 
 (    )
 
     (    )
 
 (12.5)  









 (12.6)  
       (   )
  
 (12.7)  
S konkrétními únavovými parametry: 
          
   (    )
      
        
 
 
 (    )
      
 (12.8)  
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 (12.10)  
Pozn.: Ve vztazích hodnota modulu pružnosti v tahu byla uvažována           , proto 
byla u všech modelů materiálu zvolena stejná hodnota. 
 
Pak potřebné cyklické charakteristiky jsou: 
              
          




          
             
         
Je nutné poznamenat, že výše uvedené únavové parametry byly získány u plechů tloušťky 







                                                 
1
 Hodnoty jsou v literatuře prezentovány pomocí dvou křivek. První křivka označuje pravděpodobnost 5 %, že u 
vzorku dojde k poruše a druhá křivka s pravděpodobností 95 %, že dojde k poruše. V mém případě jsem volil 
první křivku (levostranná mez) pro konzervativnější vstupní hodnoty. 




13. Prezentace a analýza výsledků 
V následujících podkapitolách jsou uvedeny obdržené výsledky a jejich analýza, přičemž jsou 
uvedeny v následujícím pořadí: 
 deformovaný tvar rámu 
 redukované napětí rámu 
 úspora hmotnosti rámu 
 hodnocení kritického svarového spoje vzhledem k únavové životnosti 
13.1 Deformovaný tvar rámu  
V první řadě vykreslené deformované tvary rámu posloužily k ověření správnosti zadaných 
okrajových podmínek. Dále pak získáme informaci o rozložení celkových deformací. 
Z důvodu přehlednosti práce zde uvedu pouze deformovaný tvar první varianty, tj. varianty 
Global_Var_1, protože deformované tvary ostatních variant vypadají velmi podobně. V tab. 9 
je pak uveden souhrn maximálních hodnot celkových deformací i ostatních variant. 
 
Obr. 55: Deformovaný tvar varianty Global_Var_1, legenda v [mm], měřítko deformace 
500x zvětšeno 
 
Z vykresleného deformovaného tvaru je vidět, že se rám deformuje v souladu s mou 
















Global_Var_1 0,83 - 
Global_Var_2 0,68 22 
Var_4 0,74 9 
Var_5 0,76 12 
Var_6 0,70 3 
Var_7 0,77 13 
Var_8 0,73 7 
Var_9 0,75 10 
Var_10 0,76 12 
 
 
Hodnoty celkové deformace u výpočtových modelů Global_Var_1 a Global_Var_2 jsou 
odlišné (přibližně o 22 %), přestože byly na oba výpočtové modely zadány stejné modely 
materiálu, okrajové podmínky i stejná velikost prvků sítě. Rozdíl obdržených hodnot 
celkových deformací mohl být způsoben právě odlišnými prvky sítě konečných prvků.  
Rám je nejvíce namáhán ve svislém směru, a proto očekávám nejvyšší hodnotu deformace 
v tomto směru. Z toho důvodu byly v určitých místech zvoleny body, ve kterých byly 
vypočítány hodnoty deformace v již zmíněném svislém směru. Tyto body byly zvoleny 
v takových místech, ve kterých lze snadno experimentálně měřit hodnoty deformace v době, 
kdy je lis v provozu. To bylo použito u všech variant inženýrské a matematické optimalizace 
(včetně výchozího výpočtového modelu Global_Var_2), přičemž byly zvoleny následující 
body:  
 bod na desce stolu (obr. 56b) 
 bod na příčníku (obr. 56c) 
a) b) c)  








Tab. 10: Vliv změny tlouštěk na deformaci ve svislém směru 
varianta 
velikost deformace ve svislém směru 






Global_Var_2 -0,57 0,50 1,07 
Var_4 -0,71 0,54 1,25 
Var_5 -0,65 0,57 1,22 
Var_6 -0,71 0,51 1,22 
Var_7 -0,68 0,58 1,26 
Var_8 -0,62 0,51 1,13 
Var_9 -0,64 0,53 1,17 
Var_10 -0,64 0,54 1,18 
 
 
Hodnoty z tab. 10 je pak nutné porovnat s hodnotami, které jsou přípustné pro max. popř. 
pro min. deformaci lisu. 
13.2  Redukované napětí rámu  
Další kontrolovanou položkou bylo určení napjatosti v rámu. To jsem realizoval pomocí 
redukovaného napětí podle podmínky HMH. Opět pro přehlednost práce byl vykreslen pouze 
pro variantu Global_Var_1, protože ostatní varianty se od této liší pouze ve velikostech napětí 
(rozložení napětí bylo velice podobné).  Proto jsou v tab. 11 zobrazeny pouze maximální 
hodnoty redukovaných napětí.  
 
Obr. 57: Vykreslení rozložení redukovaného napětí varianty Global_Var_1, legenda v[MPa], 
měřítko napětí 500x zvětšeno 





Tab. 11: Vliv změny tlouštěk na velikost max. redukovaného napětí 
varianta 
velikost     




Global_Var_1 203 - 
Global_Var_2 191 6 
Var_4 221 16 
Var_5 207 8 
Var_6 221 16 
Var_7 215 13 
Var_8 203 6 
Var_9 209 9 
Var_10 209 9 
 
 
Velikosti maximálních redukovaných napětí u variant Global_Var_1 a Global_Var_2 jsou 
opět odlišné (přibližně 6 %). Důvod rozdílných výsledků je stejný jako u deformovaného 
tvaru.  
Kritická místa u všech výpočtových modelů byla v oblasti geometrické singularity 
pod deskou stolu.  Jedná se o místo, které bylo zobrazeno v kapitole 12, konkrétněji obr. 50a. 
Pro získání úplné představy uvádím obr. 58, který zobrazuje dva přiblížené pohledy tohoto 
místa s rozložením redukovaného napětí a vyznačením jeho maxima.  
a) b)  
Obr. 58: Detaily rozložení maximálního redukovaného napětí varianty Global_Var_1 
 
Z podkapitol 13.1 a 13.2 lze souhrnně shrnout závěry: 
 byl potvrzen předpoklad, že úspora hmotnosti vede ke snížení tuhosti rámu; 
 tato skutečnost se projevila zvýšením hodnot celkové deformace a maximálního 
redukovaného napětí; 
 pro srovnání obdržených výsledků jsem jako výchozí bral variantu Global_Var_2, 
protože z té byly vytvořeny zbylé varianty; 
o úspora hmotnosti u variant inženýrské optimalizace zvýšila maximální 
deformaci nejvíce o 13 % a maximální redukované napětí nejvíce o 16 %; 




o u variant matematické optimalizace zvýšila maximální deformaci nejvíce 
o 12 % a maximální redukované napětí nejvíce o 9 %; 
 maximální deformace byla v horní části rámu, kdežto maximální redukované napětí 
bylo v oblasti geometrické singularity pod deskou stolu. 
13.3  Úspora hmotnosti rámu 
Úspora hmotnosti rámu u variant inženýrské a matematické optimalizace je uvedena v tab. 12, 
ve které je vidět původní a uspořená hmotnost rámu vyjádřena v kilogramech a v procentech. 
V poslední řadě byla pro zajímavost vypočítána úspora v Kč, kde byl pro porovnání použit 
materiál S235JR, kde přibližná cena 1 kg tohoto materiálu činí 30,35 Kč 
(zdroj: www.ferona.cz, cena převzata dne 6. 12. 2011). 
 










ceny za materiál 
[Kč] 
Global_Var_2 41 143 - - - 
Var_4 35 055 6 088 15 184 771 
Var_5 35 598 5 545 14 168 291 
Var_6 36 007 5 136 13 155 871 
Var_7 34 750 6 393 16 194 028 
Var_8 37 252 3 891 10 118 092 
Var_9 36 497 4 646 11 141 006 




Graf 1: Hmotnost rámu dle příslušné varianty 
 
Další očekávanou nevýhodou snížení hmotnosti rámu je, že se sníží hodnoty vlastních 
frekvencí. Tato skutečnost je důležitá, neboť musíme dát pozor, aby u lisu nenastal 




rezonanční stav. V tab. 13 jsou zobrazeny pouze hodnoty prvních vlastních frekvencí 
použitých variant a následně jejich rozdíl oproti původní variantě Global_Var_2. Hodnoty je 
ovšem nutné brát pouze informativně, protože vlastní frekvence se změní při plném osazení 
lisu.  
 




rozdíl prvních vlastních 
frekvencí [Hz] 
Global_Var_2 9,7 - 
Var_4 8,6 1,1 
Var_5 8,8 0,9 
Var_6 8,6 1,1 
Var_7 8,7 1,0 
Var_8 9,5 0,2 
Var_9 9,6 0,1 
Var_10 9,5 0,2 
 
 
Z uvedené podkapitoly lze shrnout závěry: 
 úspora hmotnosti rámu u variant inženýrské optimalizace byla přibližně od 5 tun 
do 6,5 tun, což činí přibližně 12 % až 15 % hmotnosti rámu; 
 u variant matematické optimalizace nebyla úspora tak výrazná, pohybovala 
se přibližně od 4 tun do 5 tun, což činí přibližně 9 % až 11 % hmotnosti rámu; 
 byl potvrzen předpoklad, že úspora hmotnosti má negativní vliv na první vlastní 
frekvenci; 
 rozdíl prvních vlastních frekvencí se oproti původní variantě Global_Var_2 liší 
v případě variant inženýrské optimalizace přibližně v rozmezí 10 % ÷ 13 %, oproti 
variantám matematické optimalizace pak přibližně v rozmezí 1 % ÷ 2 %. 
13.4  Hodnocení kritického svarového spoje vzhledem k únavové 
životnosti 
V následujících podkapitolách jsou uvedeny použité způsoby vyhodnocení kritického 
svarového spoje z hlediska únavové životnosti. Konkrétněji se jedná o vyhodnocení počtu 
cyklů do lomu, protože se pohybujeme v oblasti nízkocyklové únavy. Kapitola je členěna 
tímto způsobem: 
 vyhodnocení v programu ANSYS 
 vyhodnocení pomocí inženýrských koncepcí 
o při jednoosé napjatosti 
o při víceosé napjatosti 
 analýza obdržených výsledků  
Ještě je nutné dodat, že k vyhodnocení bylo potřeba vytvořit nové výpočtové modely, které 
vznikly modifikací původních variant. Úprava spočívala v tom, že do výpočtových modelů 
byl načten model svaru a s pomocí jednoduchých operací byl připojen k rámu na odpovídající 




místo (viz obr. 59). Nakonec u výpočtových modelů složených ze střednicových ploch musel 
být v místě modelu svaru proveden výřez plechu tak, aby střednicová plocha neovlivňovala 
výsledky skrze lokální vyztužení. Model svaru byl pak připojen k střednicovým plochám 
kontaktními prvky (typu BONDED, formulace kontaktu MPC).   
 
Obr. 59: Napojení modelu svaru k střednicové ploše 
 









13.4.1 Vyhodnocení v programu ANSYS 
K posouzení únavové pevnosti byl nejprve použit nástroj Fatigue Tool obsažený v balíku 
ANSYS Workbench. V první řadě bylo potřeba do modelu materiálu nadefinovat únavové 
parametry obdržené z křivky životnosti a cyklické deformační křivky, které jsem již zmínil 
v kapitole 12. Jejich shrnutí je uvedeno zde: 
              
          




          
             
         
V dalším kroku bylo nutné určit konstanty popisující zátěžný cyklus. K tomu ANSYS používá 
tzv. loading ratio a scale factor.  První parametr vyjadřuje podíl dolního napětí a horního 
napětí, což je součinitel asymetrie cyklu (   ). Druhým parametrem se určuje měřítko 
posuzovaného napětí. Na výběr bylo několik možností, přičemž jsem vybral Abs Max 
Principal, což představuje maximální hlavní napětí v absolutní hodnotě. S přihlédnutím 




k typu zátěžného cyklu, tj. „míjivý v tlaku“, jsem hodnotu scale factoru nastavil na -1. Touto 
hodnotou se pak násobila hodnota maximálního hlavního napětí, čímž byl dodefinován 
zátěžný cyklus. Pokud by byla známa historie zatěžování, bylo by ji možné načíst z formátu 
*.DAT. 
Z dosavadních obdržených výsledků (viz kapitola 12) je zřejmé, že se pohybujeme v oblasti 
nízkocyklové únavy. Proto v  modulu Fatigue tool byla zadána analýza typu Strain life. Vliv 
středního napětí mohl být zahrnut pomocí metodiky dle Morrowa nebo dle SWT. Poslední 
položka, která musela být definována, byla počet cyklů neomezené životnosti, a to s hodnotou 
10
7
. Požadovanými výstupy z analýzy byly součinitel biaxiality a počet cyklů do únavového 
porušení. 
Je důležité si uvědomit, že materiálové charakteristiky jsou určeny při jednoosé napjatosti. 
Abychom mohli analyzovat obdržené výsledky, je nutné, aby v posuzovaném místě byla též 
jednoosá napjatost. K tomu posloužil součinitel biaxiality, pomocí kterého jsem získal 
informaci o druhu napjatosti. Součinitel může nabývat hodnot od -1 do +1. Pokud se hodnota 
součinitele blíží k nule, pak se jedná o jednoosou napjatost. Pokud však součinitel nabývá 
hodnot blížící se -1 nebo +1, pak se jedná o dvouosou napjatost. Z deformačně-napěťové 
analýzy vyplývá, že dominantní je hlavní napětí   , které je řádově vyšší než ostatní hlavní 
napětí. Z toho důvodu jsem tedy předpokládal, že se napjatost v posuzovaném místě bude 
blížit napjatosti jednoosé. Tuto skutečnost jsem si ověřil právě pomocí součinitele biaxiality, 
který je pro variantu Global_Var_1 zobrazen na obr. 60. Hodnota byla odečtena ve stejném 
bodě, kde bylo hlavní napětí minimální. Co se týče ostatních variant výpočtových modelů, 
byly součinitele biaxiality po zaokrouhlení rovněž rovny hodnotě 0,27.  
 
Obr. 60: Koeficient biaxiality, varianta Global_Var_1 
 
Druhým výstupem byl počet cyklů do únavového lomu. K tomu byly použity koncepce 
vyhodnocení: 
 bez uvažování vlivu středního napětí 
 dle Morrowa 
 dle SWT – nejkonzervativnější výsledky 
Jelikož nevíme, po kolika cyklech dojde k relaxaci napětí a střední napětí bude nulové, byly 
proto použity i koncepce zahrnující vliv středního napětí.  
 
U všech koncepcí jsem se snažil nalézt rovnice, které program ANSYS využívá 
k vyhodnocení (tedy při uvažování jednoosé napjatosti). Pro vyhodnocení bez uvažování 




vlivu středního napětí jsem je nenašel, naopak u metodik vyhodnocení dle Morrowa a SWT 
jsou dostupné např. v literatuře [30]. Došel jsem k závěru, že některé členy byly v rovnicích 
vyjádřeny odlišným způsobem, než byly uvedeny v rešeršní části v kapitole 7.3.4.2. Formálně 
ale byly rovnice stejné.  
Po dokončení výpočtu jsem nechal vykreslit obdržené výsledky po poloměru R1, jak je patrné 
z obr. 61. 
 
a) b)  
c)  
Obr. 61: Počet cyklů do lomu varianty Global_Var_1 bez vlivu středního napětí (a), dle 
Morrowa (b), dle SWT (c) 
 
Abych se při vyhodnocení pohyboval na konzervativnější straně, pak jsem vždy vybral bod, 
ve kterém byl počet cyklů nejnižší. V tab. 14 je pak uveden souhrnný přehled počtu cyklů 
do lomu i u ostatních variant výpočtových modelů, které byly obdrženy stejným způsobem. 
Pro větší názornost je ještě uveden Graf 2, který rovněž vyjadřuje počet cyklů do lomu všech 














Tab. 14: Počet cyklů do lomu pomocí nástroje Fatigue Tool 
varianta 







Global_Var_1_R1 4 781 4 303 3 070 
Global_Var_2_R1 4 988 4 480 3 190 
Var_4_R1 3 817 3 472 2 501 
Var_5_R1 4 150 3 760 2 700 
Var_6_R1 3 861 3 510 2 527 
Var_7_R1 3 879 3 529 2 538 
Var_8_R1 4 485 4 049 2 897 
Var_9_R1 4 283 3 875 2 778 




Graf 2: Počet cyklů do lomu pomocí nástroje Fatigue Tool 
13.4.2 Vyhodnocení s využitím inženýrských metod  
Z kapitoly 7.3.4.2 jsem vybral inženýrské metody, jejichž podstata sloužila v určení 
skutečných elastoplastických napětí a deformací v kořeni vrubu: 
 Neuberova koncepce 
 Hoffman-Seegerova koncepce 
Abych mohl vzájemně porovnat výsledky obdržené z nástroje Fatigue Tool, byly k určení 
počtu cyklů do lomu vybrány stejné inženýrské koncepce, tj.: 
 dle Morrowa bez uvažování vlivu středního napětí   
 dle Morrowa s uvážením vlivu středního napětí 
 dle SWT 
Uvedené koncepce k výpočtu využívají hlavní napětí, bylo proto nutné zjistit jejich velikosti. 
K tomu byly využity všechny výpočtové modely, u kterých byly vloženy modely svaru 




s fiktivním poloměrem. Vždy v kritickém místě poloměru byly ručně odečteny velikosti 
hlavních napětí, jež jsou uvedeny v tab. 15. 
 
Tab. 15: Velikost hlavních napětí variant výpočtového modelu (odpovídající prvnímu stavu) 
varianta    [MPa]    [MPa]    [MPa] 
Global_Var_1_R1 -10 -250 -944 
Global_Var_2_R1 -7 -250 -934 
Var_4_R1 -8 -266 - 1 002 
Var_5_R1 -8 -261 -980 
Var_6_R1 -8 -266 -999 
Var_7_R1 -8 -265 -998 
Var_8_R1 -7 -256 -960 
Var_9_R1 -8 -259 -972 
Var_10_R1 -8 -260 -974 
 
13.4.2.1 Vyhodnocení při jednoosé napjatosti 
Z tab. 15 vyplývá, že svar je ve všech případech použitých výpočtových modelů namáhán 
tlakovým zatížením a že vždy hlavní napětí    je několikanásobně vyšší než ostatní hlavní 
napětí. Dále s pomocí koeficientu biaxiality uvedeného v předchozí kapitole vyplývá, že se 
napjatost v posuzovaném místě bude blížit napjatosti jednoosé. Z těchto důvodů jsem zvolil 
koncepci využívající algoritmu jednoosého posouzení únavy - původní Neuberovu koncepci. 
Její stručný popis byl již uveden v kapitole 7.3.4.2. Všechny rovnice jsem přepsal do MS 
Office Excel a dopočítal potřebné neznámé parametry, popř. jsem je nechal vypočítat 
iteračním řešičem za pomocí příkazu Řešitel.  Výstupy z Neuberovy koncepce byly     
      , které jsem potřeboval do příslušných metodik vyhodnocení. Z rovnic jsem opět 
pomocí Řešitele vyjádřil neznámou   , tedy počet cyklů do únavového lomu. Obdržené 
výsledky jsou shrnuty v tab. 16. 
 
Tab. 16: Počet cyklů do lomu - jednoosá napjatost 
varianta 
počet cyklů do lomu 
dle Morrowa [-] dle Morrowa* [-] dle SWT [-] 
Global_Var_1_R1 4 790 4 311 3 075 
Global_Var_2_R1 4 992 4 483 3 192 
Var_4_R1 3 816 3 471 2 500 
Var_5_R1 4 150 3 760 2 699 
Var_6_R1 3 859 3 509 2 526 
Var_7_R1 3 874 3 522 2 535 
Var_8_R1 4 489 4 053 2 900 
Var_9_R1 4 281 3 874 2 777 
Var_10_R1 4 248 3 845 2 757 
 
Pozn.: Označení * znamená, že byla využita koncepce dle Morrowa se zahrnutím vlivu 
středního napětí. 




Opět je výše uvedená tabulka zobrazena v podobě grafu (Graf 3), který rovněž vyjadřuje 
počet cyklů do lomu všech variant dle příslušných metodik vyhodnocení. 
 
 
Graf 3: Počet cyklů do lomu - jednoosá napjatost 
13.4.2.2 Vyhodnocení při víceosé napjatosti 
Pro kontrolu byla ještě vybrána koncepce využívající algoritmu víceosého posouzení únavy –
Hoffmanova-Seegerova, která byla rovněž uvedena v kapitole 7.3.4.2. Opět jsem přepsal 
všechny rovnice do MS Office Excel a stejným způsobem jsem nechal dopočítat a iteračně 
vyřešit neznámé parametry. V tomto případě jsem do metodik vyhodnocení potřeboval 
ekvivalentní hodnoty napětí a deformace, tj.                  . Stejným způsobem jsem 
pak pomocí Řešitele vyjádřil neznámou    a obdržené výsledky jsem zapsal do tab. 17. 
 
Tab. 17: Počet cyklů do lomu - víceosá napjatost 
varianta 
počet cyklů do lomu 
dle Morrowa [-] dle Morrowa*[-] dle SWT [-] 
Global_Var_1_R1 4 992 4 551 3 380 
Global_Var_2_R1 5 140 4 683 3 480 
Var_4_R1 3 933 3 623 2 720 
Var_5_R1 4 281 3 930 2 941 
Var_6_R1 3 978 3 663 2 749 
Var_7_R1 3 993 3 676 2 759 
Var_8_R1 4 618 4 227  3 155 
Var_9_R1 4 418 4 051 3 028 
Var_10_R1 4 384 4 021 3 006 
 
 
Opět je výše uvedená tabulka zobrazena v podobě grafu (Graf 4), který rovněž vyjadřuje 
počet cyklů do lomu všech variant dle příslušných metodik vyhodnocení. 
 





Graf 4: Počet cyklů do lomu - víceosá napjatost 
13.4.3 Analýza obdržených výsledků 
V první řadě je nutné připomenout, že obdržené výsledky v podobě počtu cyklů do lomu, byly 
získány za těchto podmínek: 
 bylo uvažováno maximální možné zatížení, tj. přibližně 800 tun; 
 materiálové a cyklické charakteristiky nebyly získány experimentálně, ale byly 
převzaty z literatury odpovídajícího materiálu; 
 cyklické charakteristiky byly platné pro levostrannou mez s pravděpodobností 
podkročení 5 % pro srovnatelnou ocel S355J2. 
Pro zpřesnění výpočtu by bylo vhodné: 
 experimentálně určit materiálové a cyklické charakteristiky; 
 znát spektrum provozního zatížení, tj. velikost zatížení s jejich četností výskytu. 
Nicméně z obdržených výsledků lze shrnout tyto závěry: 
 z důvodu provedené úspory hmotnosti se oproti stávající variantě 
(Global_Var_1_R1, popř. Global_Var_2_R1) snížila únavová životnost kritického 
svarového spoje. U variant inženýrské optimalizace došlo k poklesu přibližně 
o 13  % ÷ 20 %. Naopak u variant matematické optimalizace, kde úspora hmotnosti 
oproti variantám inženýrské optimalizace nebyla tak výrazná, byla životnost 
vzhledem k původní variantě nižší přibližně o 6 % ÷ 11 %. Únavová životnost 
by mohla být zvýšena tím, že by se zvýšila tuhost plechů t23 a t36, což by na druhou 
stranu nevedlo k úspoře hmotnosti; 
 výsledky obdržené nástrojem Fatigue Tool se od výsledků získaných inženýrskými 
koncepcemi liší: 
o v případě uvažovaní jednoosé napjatosti  
 ke koncepci neuvažující střední napětí maximálně o 0,2 %; 
 ke koncepci dle Morrowa maximálně o 0,2 %; 
 ke koncepci dle SWT maximálně o 0,2 %; 
o v případě uvažování víceosé napjatosti 
 ke koncepci neuvažující střední napětí maximálně o 5 %; 




 ke koncepci dle Morrowa maximálně o 6 %; 
 ke koncepci dle SWT maximálně o 10 %. 
Rozdílnost výsledků v případě víceosé napjatosti může být způsobena zaokrouhlením 
hlavních napětí. Výše uvedené shody, resp. přijatelné mírné rozdíly potvrzují níže uvedené 
grafy (Graf 5, Graf 6, Graf 7). 
 
Graf 5: Porovnání výsledků u koncepce neuvažující vliv středního napětí 
 
 









Graf 7: Porovnání výsledků u koncepce dle SWT 
 
Pro zvýšení únavové životnosti by dále bylo vhodné zvážit některé technologické, 
popř. konstrukční úpravy. Jednou z technologických úprav by mohlo být vybroušení 
v kritickém místě svarového spoje k získání plynulejšího přechodu svarové housenky 
do základního materiálu.  
Dále byla provedena analýza, jejímž cílem bylo zjistit vliv střižné síly na únavovou životnost. 
Pro analýzu byla vybrána varianta Global_Var_1_R1, tedy původní varianta s poloměrem 
vybroušení R = 1 mm. Počty cyklů do lomu byly určeny nástrojem Fatigue Tool s typem 
analýzy Strain life a zahrnutím vlivu středního napětí dle metodiky SWT. V tab. 18 je 
pak uveden přehled počtu cyklů do lomu. Označení VCÚ znamená, že k posouzení by již bylo 
vhodné použít koncepce hodnocení vycházející z vysokocyklové únavy, protože počet cyklů 
do lomu přesáhl hranici 105 cyklů (tj. hranice mezi nízkocyklovou a vysokocyklovou 
únavou). 
 





            3 070 
            4 947 
            8 867 
            18 688 
            51 367 
            VCÚ 
 
 
Z tab. 18 je patrné, že pokud bude velikost střižné síly nižší jak 4 000 kN, pak se u stávající 
varianty (tedy Global_Var_1_R1) bude únavová životnost kritického svarového spoje 
pohybovat v oblasti vysokocyklové únavy. 





Byla provedena rešeršní studie zaměřená na problematiku týkající se mechanického 
únavového porušování, zejména pak na životnost svarových spojů. Byly uvedeny některé 
koncepce hodnocení v oblasti nízkocyklové i vysokocyklové únavy, přičemž některé byly 
rozebrány podrobněji.  
Od zadavatele byl dodán model geometrie lisu ve formátu *.STP, ze kterého byly postupně 
vytvořeny modely geometrie. Ty byly součástí výpočtového modelu, značeného jako 
Global_Var_1, ze kterého byly vytvořeny další výpočtové modely. Důležitým byl 
Global_Var_2, u kterého byl rám tvořen střednicovými plochami, čehož bylo s výhodou 
využito v inženýrské a matematické optimalizaci hmotnosti. Výpočtové modely lze snadno 
modifikovat přepsáním hodnoty tloušťky patřičného plechu a v relativně krátkém čase 
je možné obdržet výsledky nových variant. 
Optimalizace hmotnosti rámu byla rozdělena na dvě části. V první části byla provedena 
inženýrská optimalizace, která vycházela z deformačně-napěťové analýzy varianty 
Global_Var_2 a z výsledků variant tvarové optimalizace. Z nich byla získána představa o tom, 
která místa mohla být odlehčena, popř. vyztužena. Samotná optimalizace pak byla provedena 
změnou tloušťky patřičných plechů. V druhé části byla provedena matematická optimalizace 
s využitím simulační metody odezvové plochy. Úspora hmotnosti rámu u variant inženýrské 
optimalizace byla přibližně 12 % až 15 %. U variant matematické optimalizace nebyla úspora 
tak výrazná, pohybovala se přibližně v rozmezí 9 % až 11 %. 
Plánované experimentální ověření výpočtového modelu nebylo provedeno. Experiment měl 
být realizován v Ostravě zaměstnanci z ÚMTMB ve spolupráci s externí firmou do konce 
března roku 2012, ale termín experimentu byl přesunut na květen téhož roku.  
 
Z analýz lze shrnout následující závěry: 
 
Deformačně-napěťová analýza: 
 byl potvrzen předpoklad, že úspora hmotnosti vede ke snížení tuhosti rámu. 
To se projevilo zvýšením hodnot celkové deformace a maximálního redukovaného 
napětí. Maximální deformace byla v horní části rámu, kdežto maximální 
redukované napětí bylo v oblasti geometrické singularity pod deskou stolu; 
 na základě svarové sestavy byly vytvořeny tzv. „cesty“, které umožňují vykreslovat 
výsledky pouze v oblasti svarových spojů. Na cestě, kde byla hodnota 
redukovaného napětí nejvyšší, byl svarový spoj označen jako kritický. 
Ten se nacházel pod pracovní deskou stolu. Následně byl vytvořen parametrický 
model geometrie svaru, který je možné modifikovat podle tloušťky použitého 
plechu. Svar byl připojen na odpovídající místo a pak byl posuzován z hlediska 
únavové životnosti. 
Hodnocení kritického svarového spoje: 
 obdržené výsledky v podobě počtu cyklů do lomu, byly získány za uvažování 
maximálního možného zatížení, tj. 8 000 kN. Dále materiálové a cyklické 
charakteristiky nebyly získány experimentálně, ale byly převzaty z literatury. 




Cyklické charakteristiky byly platné pro levostrannou mez s pravděpodobností 
podkročení 5 %; 
 počet cyklů do lomu byl nejprve vyjádřen pomocí nástroje Fatigue Tool 
v programu ANSYS a poté přibližnými inženýrskými metodami. Nástroj Fatigue 
Tool lze použít k hodnocení životnosti pouze u jednoosé napjatosti. Proto byla 
u inženýrské metody nejprve použita koncepce hodnocení u jednoosé a pak 
u víceosé napjatosti; 
 vypočtené cykly do lomu při použití metodiky hodnocení dle SWT nepřesáhly 
hodnotu 3 500 cyklů u všech variant; 
 u varianty Global_Var_1_R1 provedena analýza, která měla zjistit vliv velikosti 
střižné síly na únavovou životnost. Výsledkem analýzy bylo zjištění, 
že při provozním zatížení nižším než 4 000 kN se u stávající varianty bude únavová 
životnost pohybovat v oblasti vysokocyklové únavy.  
 výhodou by byly experimentálně určené cyklické a materiálové charakteristiky 
použitého materiálu a znalost spektra provozního zatížení, tj. velikost zatížení 
s jejich četností výskytu. 
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16. Seznam použitých zkratek a symbolů 
zkratka  význam 
DMP (HMP) dolní (horní) mezní poloha vyvažovacích válců 
FAT kategorie detailu 
      kategorie detailu posuzovaného detailu 
       kategorie detailu referenčního detailu 
HMH hypotéza dle Hubera, von Misese, Henckyho 
MKP metoda konečných prvků 
NCÚ, VCÚ nízkocyklová (vysokocyklová) únava 
OP okrajové podmínky 
SWT Smith-Watson-Topper 
ÚMTMB Ústav mechaniky těles, mechatroniky a  
 biomechaniky 
 
označení měřící jednotka význam 
   [     ] zrychlení 
  [ ] exponent únavové pevnosti 
  [ ] exponent únavové tažnosti 
   [   ] modul pružnosti v tahu 
    [ ] síla působící na desku stolu 
  ,      [ ] síly působící na klikové hřídele 
  ,      [ ] síly působící na rám 
    [ ] tíhová síla  
    [ ] jmenovitá síla  
       [ ] setrvačná síla  
   [     ] tíhové zrychlení 
   [ ] korelační konstanta  
   [   ] součinitel cyklického zpevnění 
   [  ] hmotnost 
   [   ] otáčky 
   [ ] exponent cyklického zpevnění 
    [ ] počet cyklů do lomu 
   [ ] amplitudový poměr nesymetrie cyklu 
   [ ] součinitel asymetrie cyklu 
 
  [ ] součinitel tvaru 
  ,    [ ] součinitel vrubu dle dominantního napětí 
  ,    [ ] součinitel povrchu dle dominantního napětí 
     [ ] rozkmit deformace v kořeni vrubu 
     [ ] ekvivalentní rozkmit deformace v kořeni vrubu 
   [   ] rozkmit napětí, rozkmit napětí v kořeni vrubu  
      [   ] ekvivalentní rozkmit napětí v kořeni vrubu 
      [   ] skutečný ekvivalentní rozkmit napětí 




    [   ] skutečný rozkmit napětí (Hookeovské napětí) 
     [ ] amplituda elastické složky deformace 
    [ ] horní deformace v kořeni vrubu 
     [ ] amplituda deformace v nominálním místě 
     [ ] amplituda plastické složky deformace 
     [ ] amplituda celkové deformace 
        [ ] ekvivalentní amplituda deformace v kořeni  
     [ ] amplituda deformace ve vrubu 
    [ ] ekvivalentní deformace v kořeni vrubu 
       [ ] skutečná ekvivalentní deformace   
     [
 
 
] součinitel únavové tažnosti 
  ,      [ ] součinitel velikosti dle dominantního napětí 
   [ ] Poissonův poměr  
   [   ] amplituda napětí 
        [   ] ekvivalentní amplituda napětí v kořeni vrubu 
     [   ] amplituda napětí v nominálním místě 
      [   ] amplituda napětí ve vrubu 
  ,    [   ] mez únavy laboratorního vzorku dle  
  dominantního napětí 
  
 ,   
    [   ] odvozená mez únavy dle dominantního napětí 
    [   ] dovolené napětí 
    [   ] ekvivalentní napětí v kořeni vrubu 
         [   ] skutečné ekvivalentní napětí 
     [   ] součinitel únavové pevnosti 
    [   ] horní napětí, horní napětí v kořeni vrubu 
     [   ] skutečné horní napětí (Hookeovské napětí) 
     [   ] extrapolované napětí 
         [   ] referenční extrapolované napětí 
      [   ] korigované napětí 
    [   ] střední napětí 
       [   ] ekvivalentní střední napětí v kořeni vrubu 
      [   ] napětí obdržené z MKP 
    [   ] dolní napětí 
      [   ] redukované napětí 
    
    [   ] maximální redukované napětí 
  ,   ,    [   ] hlavní napětí 
    ,      ,       [   ] referenční body napětí v dané vzdálenosti 
   [ ] Ludolfovo číslo 
   [      ] hustota  
   [       ] úhlová rychlost 
 
 
 
